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RÉSUMÉ
La Vieille Garde est une entreprise œuvrant dans la conception et la fabrication de celliers et de
caves à vin selon les demandes et les contraintes de chacun de leurs clients. Elle souhaite mieux
connaître les forces et les faiblesses de leurs produits en vu de les améliorer ou concevoir de
nouveaux modèles plus optimisés.
Pour ce faire, avec l’aide du logiciel Microsoft Excel, un premier module de calculs estime
le besoin énergétique de refroidissement des enceintes thermiques. Ce module tient compte
des pertes de chaleur à travers les différentes parois, de l’effet des ouvertures de la porte, du
besoin de refroidissement des bouteilles de vin qui entrent à température ambiante et des
autres sources de chaleur externes comme l’éclairage, le soleil, le compresseur, le condenseur,
etc.
Ensuite, un autre module évalue l’absorption de chaleur possible que peut réaliser un évapo-
rateur déjà existant. Il tient en compte la géométrie des tubes, des ailettes et du conduit de
ventilation, du débit du réfrigérant dans les tubes et de l’air autour de l’évaporateur.
Un troisième module de calcul sert d’outil pour la conception d’un évaporateur en fonction
du besoin énergétique et des géométries du cellier ou de la cave à vin dans lequel il sera
xii
utilisé. En effet, l’enceinte thermique est conçue à partir des demandes et préférences du
client. L’évaporateur doit répondre aux besoins de refroidissement et s’adapter à l’espace qui
lui est réservé. Le module va donc utiliser les contraintes de dimensions, de composantes
(tubes, ailettes, manchons, etc.) et de ventilation afin de suggérer une disposition pour les
tubes qui réduit leur nombre et par la même occasion minimise le coût total de fabrication de
l’évaporateur.
Finalement, en prenant des projets typiques déjà réalisés par La Vieille Garde dans le passé,
les résultats obtenus avec l’aide des modules de calculs sont comparés et analysés afin de
proposer des pistes d’optimisation ou d’amélioration.
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INTRODUCTION
MISE EN CONTEXTE
La Vieille Garde est une entreprise fondée en 2004 et située à Saint-Honoré au Saguenay
(LVG, 2018). Elle œuvre principalement dans la conception et la fabrication de celliers, caves
à vin et de composantes diverses servant à la réfrigération. Leurs produits appartiennent soit à
une gamme standard ou sont conçus sur mesure suite à la demande d’un client, que ce soit
un particulier ou une entreprise. L’objectif de l’entreprise est de créer un produit qui plait
visuellement au client et assure une garde optimale du vin.
La conception des celliers et des caves à vin dépend de plusieurs facteurs comme les dimen-
sions disponibles, la température de refroidissement, les conditions environnantes extérieures,
les matériaux utilisés pour la construction, la quantité de bouteilles de vin à refroidir, le temps
de refroidissement, le type de porte, l’effet thermique dû à l’ouverture de la porte, la présence
de ventilateurs dans l’enceinte thermique, le niveau d’exposition au soleil, etc. Ces différents
facteurs ont une influence directe sur la conception du cellier ou de la cave afin d’assurer le
maintient des conditions de garde du vin.
2Afin d’assurer une température adéquate, La Vieille Garde utilise des systèmes de refroi-
dissement constitués d’un compresseur, d’un condenseur, d’une valve d’expansion et d’un
évaporateur. La composante servant à la régulation de la température interne par absorption
de l’énergie thermique est l’évaporateur. Il est un assemblage composé de plusieurs séries de
tubes passant à travers des ailettes mises en parallèles les unes par rapport aux autres. En effet,
l’air à refroidir circule autour de la surface externe de l’évaporateur le long des ailettes et des
tubes.
L’énergie est absorbée avec l’aide des différents mécanismes de transfert de chaleur et est
transmise au fluide réfrigérant, circulant à l’intérieur des tubes du système de refroidissement,
par l’entremise d’une paroi métallique. La vitesse avec laquelle l’évaporateur va refroidir
l’enceinte thermique varie en fonction des matériaux avec lesquels il a été fabriqué, de la
géométrie des ailettes, de la distance entre les ailettes, la qualité des joints tubes-ailettes, de la
quantité de tubes et, de leur disposition, de la température de l’air et du réfrigérant, du débit
d’air externe et, de réfrigérant interne, des pertes de charges dans les fluides, etc.
PROBLÉMATIQUE ET OBJECTIFS
Lors de la conception des celliers et des caves à vin, les employés de La Vieille Garde
utilisent principalement leur expérience acquise au fil des années pour planifier un système
fonctionnel. Par contre, aucun calcul d’ingénierie n’est fait afin de prédire le besoin énergétique
nécessaire au maintient de la température idéale du vin. De plus, aucun test de performance
n’est réalisé avant la livraison du produit final pour s’assurer que la capacité de refroidissement
est suffisante. De cette façon, sans connaitre les paramètres de refroidissement précis de leurs
systèmes, ils sont limités quant à la possibilité de développer de nouveaux concepts novateurs,
plus adaptés ou plus performants.
3L’objectif principal de ce projet était de produire des outils d’ingénierie permettant d’identifier
les forces et les faiblesses des produits de La Vieille Garde. Pour ce faire, avec l’aide du
logiciel Microsoft Excel (Microsoft, 2018), un module de calcul a été développé afin d’estimer
la quantité de refroidissement nécessaire pour atteindre les conditions de garde optimales
voulues à partir des caractéristiques de l’enceinte thermique. Un autre module a été produit
afin d’évaluer la puissance de refroidissement maximale qu’un évaporateur peut absorber en
fonction des conditions d’écoulement des fluides, de l’espace disponible et de sa géométrie.
Par la suite, un module fait le lien entre la puissance de refroidissement nécessaire et différents
paramètres de conception afin d’estimer les dimensions de l’évaporateur le moins couteux
possible répondant aux contraintes de refroidissement du projet.
Les valeurs obtenues avec l’aide des calculateurs ont été comparées avec des projets réalisés
antérieurement, par La Vielle Garde, et analysées afin de proposer des pistes d’amélioration
possibles pour leurs systèmes.
ORGANISATION DU DOCUMENT
Ce document est divisé en cinq chapitres. Ce chapitre présente La Vieille Garde et le type de
services qu’ils offrent à leurs clients. De plus, il définit les objectifs de travail et la composition
du mémoire lui-même.
Le second chapitre est la revue de littérature. On y détaille les principaux mécanismes de trans-
fert de chaleur présents, les principes de fonctionnement d’un évaporateur, du refroidissement
des corps et les autres sources de chaleur possibles. Par la suite, le cycle de refroidissement, les
notions de NTU et LMTD sont expliqués. Finalement, on présente plusieurs types différentes
d’échangeurs de chaleur et quelques modèles d’optimisation.
4Dans le troisième chapitre, la méthodologie autour de la création des modules de calculs est
expliquée. Les formules, les techniques et les hypothèses servant aux calculs des besoins
énergétiques et des puissances de refroidissement sont détaillés. On retrouve aussi une analyse
thermique et économique de la fabrication et production des évaporateurs.
Le quatrième chapitre présente des exemples des calculs pour des celliers typiques déjà
fabriqués par LVG, les résultats obtenus, les comparaisons avec ces projets et l’optimisation
de l’évaporateur à partir des modules de calcul.
Finalement, le chapitre 5 donne les conclusions et recommandations relatives au projet de
maitrise.
CHAPITRE 1
REVUE DE LA LITTÉRATURE
1.1 PLAN DE LA REVUE
Les calculs nécessaires à la caractérisation thermique des celliers et des caves à vin com-
prennent plusieurs composantes essentielles comme :
— les principaux mécanismes de transfert de chaleur, que sont la conduction, la convection
et la radiation ;
— l’effet des ailettes sur la surface extérieure des tubes de l’évaporateur et l’évaporation
du réfrigérant à l’intérieur de ces tubes ;
— le refroidissement de corps chauds, comme les bouteilles de vin qui entrent à tempéra-
ture ambiante et la rotation de l’air qui se produit lors de l’ouverture d’une des portes
du cellier ou de la cave à vin ;
— les autres sources de chaleurs plus difficilement prévisibles comme, l’ensoleillement,
l’effet du condenseur ou du compresseur, l’éclairage, etc. ;
— les notions de base d’un cycle de refroidissement, les principes de fonctionnement des
échangeurs de chaleur de type air-liquide et certains modèles d’échangeur sont aussi
présentés ;
6— les grandes lignes de quelques articles présentant des modèles d’optimisation thermique
ou économique sont brièvement expliqués.
Les différents éléments ici énumérés seront traités plus en détails dans les sections qui suivent.
1.2 MÉCANISMES DE TRANSFERT DE CHALEUR
La conduction, la convection et la radiation s’appliquent autant aux enceintes thermiques
qu’aux différentes géométries des évaporateurs. Leurs géométries sont composées générale-
ment d’une combinaison de surfaces planes et cylindriques. Les principes de base des calculs
sont essentiellement les mêmes, il faut seulement faire varier les points de références et les
systèmes de coordonnées.
1.2.1 CONDUCTION
Le premier mécanisme de transfert de chaleur à l’étude est la conduction. Celle-ci se produit
principalement dans les corps solides et est causée par un gradient interne de température.
Les atomes chauds, ayant une énergie thermique plus élevée, transmettent une partie de cette
énergie à ceux plus froids dans le but d’amener les corps à un état d’équilibre thermique stable.
La conduction dépend de la nature du corps (matériaux, conductivité thermique, homogénéité,
continuité, etc.) et de la géométrie (dimensions, surfaces planes, cylindriques ou sphériques,
etc.)
Cet ouvrage s’intéresse aux celliers, aux caves à vin et aux évaporateurs pour le refroidis-
sement de l’air. Ceux-ci peuvent être considérés comme un ensemble de surfaces planes et
cylindriques. De cette façon, les équations générales de transfert de chaleur par conduction
pour les coordonnés cartésiennes et cylindriques sont :
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Système de coordonné cylindrique :
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Les termes de la forme A ∂∂n
(
B∂T∂n
)
(où A est [1, 1r ou
1
r2 ], B est [k ou kr] et n est la direction [x,
y, z, r ou φ ]) correspondent aux différentiels de température et aux conductivités thermiques
dans la direction indiquée par la dérivée partielle n. e˙GEN est le taux de génération de chaleur
constant par unité de volume. Quant à ρCP ∂T∂ t , c’est la capacité du corps à transmettre ou
absorber de l’énergie thermique lorsque le système est dans une période de transition hors de
son équilibre.
Pour le cas d’une unité de réfrigération, la conduction est observée sous deux formes : un
transfert d’énergie thermique par l’entremise des parois extérieures des celliers et un échange
de chaleur dans les composantes solides de l’évaporateur dû à la température très basse du
réfrigérant dans les tubes. Pour simplifier les calculs, les hypothèses suivantes sont posées :
le transfert de chaleur se fait dans une seule direction (x ou r), il n’y a pas de génération de
chaleur dans les solides, la conductivité thermique des matériaux est constante et le système est
en régime permanent. Les équations générales de transfert de chaleur par conduction peuvent
donc être simplifiées comme suit :
8Système de coordonné cartésien :
d2T
dx2
= 0 (1.3)
Système de coordonné cylindrique :
d
dr
(
r
dT
dr
)
= 0 (1.4)
En intégrant ces équations et en posant les bonnes conditions limites, il est possible de
retrouver les formules conventionnelles de conduction. Le taux de transfert de chaleur Q˙ [W ]
est fonction du gradient de températures ∆T [K] et de la résistance thermique équivalente du
corps R [K/W ]. Il est aussi à noter que la direction du flux Q˙ est toujours du chaud vers le
froid.
Q˙COND =
∆T
RCOND
(1.5)
Les figures 1.1 et 1.2 montrent les dimensions générales pour une section de mur (utilisant le
système de coordonné cartésien) et de tube (utilisant le système de coordonné cylindrique).
Les surfaces extérieur sont supposées comme étant à la température T1 et celles intérieures à
T2 avec T1 > T2. Les lignes obliques rouges représentent le gradient de température entre les
deux surfaces le long de Q˙.
9Système de coordonné cartésien :
Figure 1.1: Schéma du gradient de la température dans une section de mur d’épaisseur e, ayant
une aire latérale moyenne A et une conductivité thermique k
Q˙COND =
T1−T2
RCONV
= k ·AT1−T2
e
(1.6)
où
RCOND =
e
k ·A (1.7)
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Système de coordonné cylindrique :
Figure 1.2: Schéma du gradient de la température dans une section de tube ayant longueur L et
une conductivité thermique k
Q˙COND =
T1−T2
RCONV
= 2 ·pi ·L · k T1−T2
ln(DEXT/DINT )
(1.8)
où
RCOND =
ln(DEXT/DINT )
2 ·pi ·L · k (1.9)
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1.2.2 CONVECTION
Le second mécanisme de transfert de chaleur est la convection. C’est le déplacement d’énergie
thermique par l’intermédiaire d’un fluide en le faisant circuler d’un point vers un autre. Deux
types existent, soit la convection forcée et la convection naturelle.
Figure 1.3: Schéma du déplacement de l’air lors de la convection forcée et naturelle autour
d’un œuf (Yunus Cengel, 2015)
Convection naturelle
La convection naturelle est définie par le déplacement d’un fluide sans aide externe. Ces
mouvements sont dus à des forces volumiques. Elle est caractérisée avec l’aide de plusieurs
nombres adimensionnels permettant de la quantifier.
Le premier nombre décrivant un écoulement naturel est celui de Grashof Gr. Il représente le
ratio des forces de flottabilité par rapport aux forces visqueuses agissants sur le fluide. Un
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grand Gr signifie que le fluide s’élève plus facilement par flottaison (poussée d’Archimède).
Le nombre de Grashof se calcule comme suit :
Gr =
g ·β (TS−TINF)L3C
ν2
(1.10)
Dans l’équation 1.10, ν est la viscosité cinématique, g correspond à la constante gravitation-
nelle, β = 2/(TS+TINF), avec TS et TINF étant respectivement les températures surface et de
l’air loin de surface(dites à l’infini). Les valeurs de LC dépendent de la géométrie et seront
détaillées plus tard.
Ensuite, le nombre adimensionnel de Rayleigh Ra est le produit de la multiplication du nombre
de Grashof Gr et de Prandtl Pr (équation 1.11). Pour sa part, Pr représente le rapport entre
la viscosité cinématique et la diffusivité thermique (Pr = ν/α) du fluide entourant un corps.
De cette façon, Ra représente le ratio des forces de flottabilité et viscosité cinématique par la
diffusivité et les forces visqueuses. Un petit Ra indique que l’effet de la conduction est plus
grand que celui convectif dans le fluide. Contrairement, pour un Ra plus grand, la convection
domine.
Ra= Gr ·Pr (1.11)
Le nombre de Nusselt Nu correspond au rapport de la convection par la conduction du fluide.
Ce nombre dépend directement de Ra selon la relation : Nu=C ·Ran (équations 1.12 à 1.13).
Les variables C et n dépendent de la direction du flux de chaleur, du système de coordonnées
et de Ra. Voici ces valeurs pour les surfaces typiquement retrouvées dans les celliers à vin.
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Pour une surface plane verticale (LC=Hauteur) :
Nu= 0.59Ra1/4 (1.12)
pour 104 < Ra< 109
Nu= 0.1Ra1/3 (1.13)
pour 1010 < Ra< 1013
Pour une surface plane horizontale (LC=Aire/Périmètre) :
— Pertes de chaleur par le dessus :
Nu= 0.59Ra1/3 (1.14)
pour 104 < Ra< 107
Nu= 0.1Ra1/3 (1.15)
pour 107 < Ra< 1011
— Pertes de chaleur par le dessous :
Nu= 0.27Ra1/4 (1.16)
pour 105 < Ra< 1011
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Pour un cylindre horizontal (LC=Diamètre) :
Nu=
0.6+ 0.387Ra
1/6[
1+
(0.559
Pr
)9/16]8/27

2
(1.17)
pour Ra≤ 1012
À partir du nombre de Nusselt, il existe une relation permettant de calculer le coefficient
de transfert de chaleur convectif h [W/m2K] naturel. Ce coefficient définit la capacité de
l’écoulement fluidique à échanger de l’énergie thermique avec la surface solide. Un plus grand
h signifie un plus grand taux de transfert par convection à partir de la surface.
Le coefficient de transfert de chaleur dépend de Nusselt, de la conductivité thermique de l’air
[W/mK] et de la longueur caractéristique de la surface LC [m].
hCONV =
Nu · k
LC
(1.18)
Avec la loi de refroidissement de Newton, le coefficient h [W/m2K] calculé précédemment, la
température de la surface [K] et de l’air loin de cette surface (dites à l’infini) [K], il est possible
de calculer la puissance thermique Q˙ [W ] par convection. Aussi, comme pour la conduction,
la puissance peut aussi être réécrite en utilisant la notion de résistance thermique.
Q˙CONV =
TS−TINF
RCONV
= hCONV ·A(TS−TINF) (1.19)
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où
RCONV =
1
hCONV ·A (1.20)
Convection forcée
La convection forcée est définie comme une circulation artificielle du fluide causée par un
élément mécanique externe (exemples : ventilateur, pompe, etc.) Elle est caractérisée par une
vitesse d’écoulement relativement élevée autour de l’objet subissant le transfert de chaleur.
Comme pour la convection naturelle, il existe des nombres servant à définir l’état de l’écou-
lement. En effet, le nombre de Reynolds Re (1.21 ) désigne le ratio des forces d’inertie par
rapport aux forces visqueuses. Pour certaines valeurs de Prandtl Pr et pour un Re relativement
petit, on parle d’écoulements laminaires. Contrairement, pour des valeurs de Re plus grand,
les écoulements sont plutôt turbulents.
Reynolds dépend directement de la densité ρ [kg/m3] du fluide, de la vitesse de l’écoulementV
[m/s] en convection forcée, de la longueur caractéristique LC [m] et de la viscosité dynamique
µ [kg/m · s].
Re=
ρ ·V ·LC
µ
(1.21)
Le nombre de Nusselt Nu est aussi utilisé dans la convection forcée. Il dépend cette fois de Re
et Pr selon la relation Nu=C ·Rem ·Prn. Les valeurs de C, m et n dépendent de la géométrie,
de Re et de Pr. Voici les équations complètes, avec les limites applicables, pour les surfaces
fréquemment retrouvées dans les échangeurs de chaleur.
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Le long d’une plaque :
— Écoulement laminaire :
Nu= 0.664Re0.5 ·Pr1/3 (1.22)
pour Pr > 0.6 et Re< 5 ·105
— Écoulement turbulent :
Nu= 0.037Re0.8 ·Pr1/3 (1.23)
pour 0.6 < Pr < 60 et 5 ·105 < Re< 107
Perpendiculairement à un cylindre :
Nu= 0.3+
0.62Re1/2 ·Pr1/3[
1+
(0.4
Pr
)2/3]1/4
[
1+
(
Re
282000
)]4/5
(1.24)
pour Pr > 0.2 et Re> 0.2
Comme pour la convection naturelle, la valeur de Nu est utilisée pour déterminer coefficient
de transfert de chaleur hCONV , puis Q˙CONV et RCONV .
hCONV =
Nu · k
LC
(1.25)
et
Q˙CONV =
TS−TINF
RCONV
= hCONV ·A(TS−TINF) (1.26)
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où
RCONV =
1
hCONV ·A (1.27)
Radiation
Le troisième mécanisme de transfert de chaleur est la radiation. C’est l’émission de rayonne-
ment thermique par un corps solide chaud (corps 1), puis l’absorption de cette énergie par un
autre corps plus froid (corps 2). Il existe un équivalent au coefficient de transfert de chaleur
par convection hCONV dans le domaine de la radiation thermique.
Ce coefficient dépend de la température des corps (T1 et T2 [K]) et de leurs émissivités (ε1 et
ε2). Il existe aussi une certaine corrélation entre le ratio de l’aire des surfaces ((A1 et A2) [m2])
et l’émissivité globale du système (équation 1.29).
hRAD = ε12 ·σ T
4
1 −T 42
T1−T2 (1.28)
où
ε12 =
[
1
ε1
+
A1
A2
(
1
ε2
−1
)]−1
(1.29)
et
σ = 5.67 ·10−8 W/m2 ·K4
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Avec cet valeur de hRAD, il est possible de réutiliser l’équation 1.26 en l’adaptant pour le
cas radiatif. Encore une fois, la formule peut être réécrite en utilisant la notion de résistance
thermique. Dans ce cas, A correspond à l’air de la surface à l’étude entre le corps 1 ou 2.
Q˙RAD =
T1−T2
RRAD
= hRAD ·A(T1−T2) (1.30)
où
RRAD =
1
hRAD ·A (1.31)
1.3 MÉCANISMES THERMIQUES RELATIFS À L’ÉVAPORATEUR
Au niveau de l’évaporateur, les effets thermiques que sont la conduction, la convection et
la radiation se complexifient légèrement. En effet, les tubes de l’évaporateur sont munis
d’ailettes qui augmentent considérablement la surface de contact avec l’air, donc le taux de
transfert de chaleur. Aussi, un liquide de réfrigération passe à l’intérieur des tubes et s’évapore
progressivement lors de son passage dans l’évaporateur, modifiant par la même occasion les
propriétés de l’écoulement.
1.3.1 AILETTES
Lors de la conception des échangeurs de chaleur, afin d’en améliorer les performances, une
des solutions les plus simples est augmenter le taux de transfert Q˙ par convection au niveau de
l’évaporateur. Pour ce faire, des ailettes sont fixées aux tubes de l’évaporateur. Ces ailettes
sont des éléments conducteurs servant à accroître la surface totale de transfert de chaleur. En
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effet, Q˙ est directement proportionnel à l’aire, donc si la surface est plus grande, le taux de
transfert réalisé croît aussi.
Le problème principal qui survient avec l’ajout d’ailettes est l’apparition d’une résistance
thermique importante au niveau de la fixation des ailettes aux tubes. Effectivement, le contact
non-parfait entre les pièces réduit la capacité d’absorption de chaleur des tubes par l’entremise
des ailettes et réduit l’efficacité global du système. Si cette résistance est trop grande, l’effet
des ailettes peut devenir presque négligeable.
Afin de vérifier les performances du système d’ailettes, il faut d’abord regarder le rendement
η . Il varie entre 0 et 100% et correspond au ratio du taux de transfert de chaleur absorbé par
une ailette réelle par rapport à celui absorbé par une ailette ayant une conductivité thermique
infinie. Cette conductivité thermique signifie que la température est uniforme partout dans
l’ailette, soit celle de la base TBASE . Ce rendement se calcule comme suit :
ηFIN =
Q˙FIN
Q˙FIN,MAX
=
Q˙FIN
h ·AFIN(TBASE −TINF) (1.32)
Il existe des tableaux expérimentaux, présents dans plusieurs ouvrages, permettant d’évaluer
le rendement du système en fonction de sa géométrie. Par exemple, la figure 1.4 montre un
graphique de rendement pour des ailettes en forme de disques fixées sur un tube. Les équations
1.33 à 1.36 ont servies à tracer ce graphique. r1, r2, t, k et h sont respectivement le rayon
externe du tube, le rayon au bout de l’ailette, l’épaisseur de l’ailette, la conductivité thermique
de l’ailette et le coefficient de transfert de chaleur par convection autour de l’ailette.
ηFIN =C2
K1(mr1) · I1(mr2C)− I1(mr1) ·K1(mr2C)
I0(mr1) ·K1(mr2C)+K0(mr1) · I1(mr2C) (1.33)
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avec
C2 =
2r1/m
r22C− r21
(1.34)
m=
√
2h/k · t (1.35)
r2C = r2+ t/2 (1.36)
Figure 1.4: Valeurs de rendement pour des ailettes en disques fixées à un tube (Yunus Cengel,
2015)
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Une autre quantité permettant de décrire les ailettes est leur efficacité εE f f . Pour la déterminer,
il faut comparer le taux de transfert de chaleur d’une surface avec ailette et celui de la même
surface sans ailette. Aussi, avec la formule du rendement énoncée précédemment, il est possible
de substituer le Q˙FIN du rendement par celui de l’efficacité. Cette opération mathématique
permet d’établir une relation entre les deux quantités.
εE f f ,FIN =
Q˙FIN
Q˙NOFIN
= ηFIN
hAFIN(TBASE −TINF)
hABASE(TBASE −TINF) = ηFIN
AFIN
ABASE
(1.37)
Il existe une grande quantité de géométries différentes possibles pour les ailettes et pour
les surfaces auxquelles elles sont attachées. Chacune doit être étudiée séparément et a ses
propres caractéristiques. Pour cette raison, les fabricants de systèmes surface-ailettes pour le
refroidissement les caractérisent par leur résistance thermique R [OC/W ] et leur géométrie.
R= (ηFIN ·h ·AFIN)−1 (1.38)
1.3.2 ÉCOULEMENTS BIPHASIQUES
À l’intérieur des tubes de l’évaporateur, le fluide réfrigérant est en ébullition. C’est-à-dire qu’il
passe de l’état liquide à l’état gazeux. L’ébullition se produit lorsqu’un liquide est en contact
avec un solide dont la surface est à une température supérieure à sa température de saturation
TSAT . La différence de ces deux températures correspond à la surchauffe de surface.
TS−TSAT = ∆TEXCESS (1.39)
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La présence d’ébullition est caractérisée par la formation de bulles de vapeur contre la surface
surchauffée. Lorsque leur taille est suffisante, elles se détachent et se déplacent dans le liquide.
La formation du gaz et le déplacement des bulles influencent le transfert de chaleur réalisé. En
effet, la formation de vapeur produit une différence des propriétés thermodynamiques entre le
liquide et le gaz.
Il existe deux classifications d’ébullition, soit avec écoulement forcé ou sans écoulement
dans le fluide. Puisqu’on s’intéresse aux systèmes de refroidissement, seul le premier type
d’ébullition est présent et sera détaillé. En effet, dans les tubes de refroidissement, le fluide est
mis en mouvement par un compresseur qui pousse le réfrigérant dans le tube. Aussi, les bulles
gazeuses ne peuvent pas s’échapper à travers la surface solide des tubes et sont entrainées par
le liquide tout au long de l’écoulement.
Il y a deux situations principales d’ébullition forcée dans les tubes : lorsque les tubes sont
verticaux et lorsqu’ils sont horizontaux. Dans les deux cas, le ratio x de quantité de liquide par
rapport à la quantité de vapeur augmente avec l’avancement du réfrigérant dans le conduit.
Les figures 1.5 et 1.6 montrent les différents patrons d’écoulements et leurs appellations.
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Ébullition dans les tubes verticaux :
Figure 1.5: Explications et patrons d’écoulement dans un tube vertical (W. Kays, 1984)
Ébullition dans les tubes horizontaux :
Figure 1.6: Patrons d’écoulement dans un tube horizontal (W. Kays, 1984)
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Les patrons d’écoulement sont sensiblement les mêmes dans les tubes horizontaux, mais
contrairement aux tubes verticaux, ils ont une distribution asymétrique entre la phase liquide
et vapeur.
Le transfert de chaleur varie tout au long des tubes en fonction de la disposition des bulles.
Il existe une multitude de modèles différents offrant des méthodes pour estimer la valeur du
taux de transfert de chaleur Q˙ en tout point de l’écoulement. La plupart d’entre eux définissent
un coefficient pour l’ébullition nucléée αNB, un coefficient pour la convection αCB et un total
αTP. Les valeurs de α et n, présentes dans l’équation 1.40, dépendent du modèle utilisé. Le
livre de Kays (W. Kays, 1984) présente quelque unes d’entre elle.
αTP = [αnNB+α
n
CB]
1/n =
Q˙
TS−TSAT (1.40)
Pour le cas des tubes horizontaux, on parle d’écoulements stratifiés lorsque la section supé-
rieure du tube est sèche alors que celle inférieure est complètement mouillée. Comme illustré
à la figure 1.7, pour la plupart des modèles thermiques, on s’intéresse à l’épaisseur δ de cette
couche de liquide et l’angle θSTRAT qui se forme avec la zone mouillée dans le tube. Ce type de
patron est causé par la non-uniformité de l’écoulement bi-phasique dans les tubes horizontaux
dû à une différence des propriétés thermodynamiques entre le gaz et le liquide.
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Figure 1.7: Illustration d’écoulements stratifiés, des angles secs et de l’épaisseur des films
(W. Kays, 1984)
1.4 BESOIN ÉNERGÉTIQUE DE REFROIDISSEMENT DES CORPS
Pour le cas du refroidissement des bouteilles de vin, elles sont habituellement à température
ambiante lorsqu’elles entrent dans le cellier ou la cave à vin. Ainsi, il faut considérer la
puissance de refroidissement nécessaire pour amener les bouteilles à la température de garde
en un temps prédéterminé par le client.
De la même façon, lorsque la porte d’un cellier ou d’une cave à vin est ouverte, une partie
de l’air froid est remplacée par de l’air à température ambiante. Cette nouvelle masse d’air
modifie la température de l’environnement interne et doit être refroidie aux conditions idéales.
La puissance nécessaire au refroidissement des corps Q˙REFRI , que ce soit des bouteilles de
vin ou de l’air, dépend de la masse m du corps, de sa capacité thermique CP, de la différence
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entre sa température initiale et finale ∆T , et du temps voulu pour atteindre la stabilisation du
système ∆t en secondes. Il s’agit d’une approximation qui assume une diminution linéaire de
la température moyenne des corps.
Q˙REFRI =
Q
∆t
=
m ·CP ·∆T
∆t
(1.41)
1.5 AUTRES SOURCES DE CHALEUR
D’autres sources de chaleur peuvent entrainer un déséquilibre thermique ou une erreur dans
la précision du besoin énergétique. Ces différents effets peuvent varier dans le temps et dans
l’espace. Ils créent des erreurs dans les calculs et peuvent nécessiter un surdimensionnement
du système de refroidissement pour contrer leurs effets.
Plusieurs variables climatiques peuvent faire varier le taux de transfert de chaleur comme
un ensoleillement trop intense directement sur un cellier, une canicule, des infiltrations d’air,
l’ouverture de la porte du bâtiment ou d’une fenêtre, etc.
D’autres facteurs dû à la conception du cellier ou de la cave à vin peuvent causer une déviation
quant à la puissance de refroidissement nécessaire à la garde comme la présence de lumières
pour éclairer les bouteilles, le positionnement du compresseur ou du condenseur, une géométrie
insolite, des matériaux inusités, etc.
Il est aussi possible que les clients utilisent les produits pour d’autres applications que celles
prévues. Par exemple, il est possible qu’ils installent leur propre système de contrôle, qu’ils y
réfrigèrent d’autres types de produits comme de la bière ou des spiritueux, qu’ils modifient la
pièce ou déménage le cellier dans un autre type de pièce. Il est aussi possible que la cave à vin
change de propriétaire lors d’une vente et qu’elle soit utilisée complètement autrement, etc.
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Tous ces facteurs ont un impact plus ou moins grand sur la puissance de refroidissement que
doit procurer l’évaporateur afin de respecter les conditions de garde des bouteilles de vin dans
les celliers ou les caves.
1.6 ÉVAPORATEURS
Cette section présente les principes de fonctionnement généraux d’un cycle de refroidissement
et des échangeurs de chaleur en général. Par la suite, quelques modèles d’évaporateurs sont
présentés afin de comparer leurs avantages et désavantages.
1.6.1 PRINCIPES DE FONCTIONNEMENT
Cycle de refroidissement
Dans un système de refroidissement, un réfrigérant circule à l’intérieur des tubes cylindriques
et passe à travers les quatre éléments essentiels du système : le compresseur, le condenseur,
la détente et l’évaporateur. Sa température, sa pression et son état (gaz et liquide) varient
continuellement au cours de son passage dans les différentes sections. Les propriétés thermo-
dynamiques du réfrigérant sont exploités afin d’absorber efficacement l’énergie thermique au
niveau de l’évaporateur et pour l’évacuer au niveau du condenseur.
À la figure 1.8, à gauche, on peut voir un schéma de la disposition des quatre composantes dans
le cycle de refroidissement et la position des indices. De plus, à droite, il y a un graphique de
la température T [K] en fonction de l’entropie s [kJ/kgK] montrant l’évolution du réfrigérant
durant sa progression dans un cycle idéal.
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Figure 1.8: Schéma et diagramme T-s pour un cycle de réfrigération idéal (Yunus Cengel, 2015)
Voici les explications de base du principe de fonctionnement pour chacun des éléments du
cycle de refroidissement :
— Compresseur : le réfrigérant entre sous forme gazeuse. Lors de son passage dans le
compresseur, sa pression et sa température augmentent. Une compression idéale devrait
être isentropique, mais ce n’est jamais le cas puisque le rendement d’un compresseur
est toujours inférieur à 1. Aussi, la puissance consommée par le compresseur WIN est
fonction du débit de réfrigérant m˙, des paramètres d’entrée h1 et de sortie h2 du fluide
dans le compresseur :
WIN = m˙(h2−h1) (1.42)
— Condenseur : le réfrigérant transfère une partie de son énergie thermique en surplus
au milieu extérieur qui est à une température inférieure. Durant son passage dans
le condenseur, le fluide passe progressivement de l’état gazeux à l’état liquide. Ce
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transfert de chaleur devrait idéalement se faire à pression constante. La puissance
thermique évacuée par le condenseur Q˙H est fonction du débit de réfrigérant m˙, de ses
conditions d’entrée h2 et de sortie h3 :
Q˙H = m˙(h2−h3) (1.43)
— Détente : la pression et la température du réfrigérant sont diminuées à cette section du
cycle. La détente du fluide est réalisée sans variation d’enthalpie (isenthalpique). À
la sortie, la température du réfrigérant est inférieure à celle du milieu à réfrigérer. On
l’appelle aussi parfois valve d’expansion ou tube capillaire.
h3 ∼ h4 (1.44)
— Évaporateur : le réfrigérant absorbe une partie de l’énergie thermique contenue dans
l’environnement extérieur plus chaud. Le réfrigérant s’évapore progressivement lors
de son passage dans l’évaporateur afin d’être complètement sous forme gazeuse avant
de retourner dans le compresseur. La pression et la température reste relativement
constante mais l’entropie augmente considérablement. Encore une fois, la puissance
thermique absorbée Q˙L dépend du débit m˙, des conditions d’entrée h4 et de sortie h1.
Q˙L = m˙(h1−h4) (1.45)
Les valeurs d’enthalpie h pour chacune des étapes du cycle ont été déterminées à partir des
tableaux de variables spécifiques au réfrigérant utilisé. Avec l’aide des valeurs calculées à
chacun des indices, il est possible d’évaluer l’efficacité globale du système de refroidissement.
Pour ce type de système, on parle de coefficient de performanceCOP. Il représente le ratio entre
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la puissance thermique absorbée à l’évaporation et la puissance consommée au compresseur.
Le COP peut être calculé avec les ratios de puissances ou avec les enthalpies équivalentes.
COP=
Q˙L
WIN
=
Q˙L
Q˙H− Q˙L
=
h1−h4
h2A−h1 (1.46)
Cependant, il existe des différences entre la réalité et les phénomènes idéalisés (figure 1.9 vs
figure 1.8). En effet, des irréversibilités sont créées par plusieurs facteurs dans les différentes
composantes du système. Il y a du frottement contre les parois des conduits qui entraine
une chute de pression. Il y a du transfert de chaleur non prévu réalisé dans les composantes
autres que l’évaporateur ou le condenseur. La figure 1.9 illustre un exemple plus réaliste de
diagramme T-s pour un cycle de refroidissement.
Figure 1.9: Schéma et diagramme T-s pour un cycle de réfrigération réaliste (Yunus Cengel,
2015)
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Échangeurs de chaleur
Pour l’étude du fonctionnement des échangeurs de chaleur, on va s’intéresser seulement à ceux
à contact indirect, c’est-à-dire ceux qui réalisent leur échange de chaleur par l’intermédiaire
d’une paroi solide conductrice empêchant les fluides de se mélanger. Afin de mesurer la
performance de ces échangeurs, les méthodes NTU ("Number of Transfer Units") et LMTD
("Logarithmic Mean Temperature Difference") sont utilisées.
Pour un échangeur de chaleur, il faut d’abord définir les températures d’entrée IN et de sortie
OUT , du fluide chaud H et du fluide froidC. Dépendamment de comment les fluides circulent
l’un par rapport à l’autre, on définit deux différences de températures (∆T1 et ∆T2) qui serviront
à calculer la différence logarithmique moyenne ∆TLMTD par la suite.
Si les fluides circulent dans la même direction :
∆T1 = TH,IN−TC,IN (1.47)
∆T2 = TH,OUT −TC,OUT (1.48)
Si les fluides circulent dans des directions opposées ou perpendiculaires :
∆T1 = TH,IN−TC,OUT (1.49)
∆T2 = TC,IN−TH,OUT (1.50)
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Avec
∆TLMTD =
∆T2−∆T1
ln(∆T2/∆T1)
(1.51)
Comme précédemment, il est possible d’évaluer la puissance thermique de refroidissement
d’un échangeur de chaleur à partir de la différence de température logarithmique moyenne et
de la résistance thermique équivalente de l’échangeur de chaleur en utilisant la formulation
suivante :
Q˙=
∆TLMTD
R
(1.52)
En supposant que le réfrigérant circule à l’intérieur de tubes circulaires et que le second fluide
passe à l’extérieur, la résistance thermique s’écrit généralement comme étant :
R=
1
AINT (hCONV,INT )
+
ln(rEXT/rINT )
2piLk
+
1
AEXT (hCONV,EXT +hRAD,EXT )
(1.53)
avec AEXT/INT = 2pirEXT/INTLTUBE
Afin de d’évaluer l’efficacité εE f f de l’échangeur de chaleur, la méthode NTU offre des gra-
phiques permettant d’estimer l’efficacité pour plusieurs géométries générales. Ces graphiques
peuvent être trouvées dans plusieurs ouvrages comme W. Kays (1984). La valeur de NTU
pour les graphiques correspond à :
NTU =
A
R ·CMIN (1.54)
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En connaissant le débit massique m˙ et la capacité thermique massiqueCP du fluide chaud H et
du fluide froid C, il est possible de déterminer les débits de capacités thermiques.
CH = m˙H ·CP,H (1.55)
CC = m˙C ·CP,C (1.56)
Le ratio de la valeur la plus grande par la plus petite, entreCH etCC, est nomméC et est utilisé
pour les calculs de la méthode NTU (équations 1.58 à 1.60).
C =
CMAX
CMIN
(1.57)
CMAX/CMIN : valeur la plus grande/petite entre CH et CC
Par exemple, pour des écoulements de fluides perpendiculaires, à la fois pour des tubes munis
d’ailettes [Figure 1.10 à gauche] ou sans ailettes [Figure 1.10 à droite], les graphiques de la
figure 1.11 permettent d’estimer l’efficacité εE f f . Il faut utiliser à la fois CMAX , CMIN et NTU
afin de bien utiliser les graphiques de la figure 1.11. Les équations 1.58, 1.59 et 1.60 sont les
formules ayant servies à tracer les graphiques de la figure 1.11.
Figure 1.11 à gauche :
εE f f = 1− exp
{
NTU0.22
C
[exp(−C ∗NTU0.78)−1]
}
(1.58)
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Figure 1.10: Schéma d’échangeurs à courants-croisés avec ou sans mélange du fluide extérieur
(Yunus Cengel, 2015)
Figure 1.11: Valeurs d’efficacité pour les échangeurs à courants perpendiculaires
(Yunus Cengel, 2015)
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Figure 1.11 à droite :
εE f f =
1
C
(1− exp{1−C[1− exp(−NTU)]}) (1.59)
Si CMIN est le fluide qui passe dans les tubes
εE f f = 1− exp
{
− 1
C
[1− exp(−C ∗NTU)]
}
(1.60)
Si CMAX est le fluide qui passe dans les tubes
1.6.2 QUELQUES TYPES D’ÉVAPORATEUR SUR LE MARCHÉ
Il existe plusieurs types d’évaporateurs disponibles ayant des géométries et principes de
fonctionnement très différents. Ils ont tous des particularités techniques et des utilités qui leur
sont propre. Ils sont couramment appelés échangeurs de chaleur. Voici quelques exemples de
modèles apparaissant souvent dans la littérature.
Plaque-ailettes
Ce type d’évaporateur est fabriqué à partir de plaques minces métalliques. Les feuilles sont
pliées de façon à augmenter la surface de contact et orienter le passage du fluide le long de
celles-ci. La géométrie des plis peut prendre plusieurs formes différentes pour modifier les
propriétés des écoulements. La figure 1.12 montre quelques possibilités de pliages pour ce
genre de système.
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Figure 1.12: Exemples de géométries de plies pour les plaques des échangeurs de type
Plaque-ailettes (John Hesselgreaves, 2017)
Figure 1.13: Disposition générale des composantes des évaporateurs de type Plaque-ailettes et
illustrant l’orientation des deux fluides (Hydraulics&Pneumatics, 2018)
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Les plaques-ailettes sont positionnées de façon perpendiculaire en alternance avec la prochaine.
Des séparateurs sont insérés entre celles-ci afin d’éviter que les fluides ne se mélangent et
qu’ils suivent correctement la direction voulue. De cette manière, les deux fluides circulent
de façon perpendiculaire tout en étant coincés entre deux couches de l’autre. La figure 1.13
présente un schéma de la disposition des pièces pour ce genre d’échangeur.
Ils sont généralement utilisés pour des systèmes utilisant un gaz avec un liquide. Leurs
dimensions sont souvent relativement grandes et leur poid peut être assez important vu la
quantité de pièces métalliques nécessaires à leur fabrication. Leurs applications générales sont
la cryogénie, la séparation de mélanges gazeux, la liquéfaction, les systèmes de refroidissement
de véhicules, l’aérospatiale, etc.
Finalement, la figure 1.14 montre un exemple de ces échangeur en gros plan.
Figure 1.14: Vue de proche d’un échangeur de type Plaque-ailette fabriqué par Hilavis (Hilavis,
2018)
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Tube-tube
Ces évaporateurs sont composés d’un petit tube dans lequel passe un premier liquide et
d’un plus gros dans lequel passe un second fluide à une température différente. Le petit
tube est inséré à l’intérieur du grand tube. Il existe deux configurations principales pour ces
évaporateurs, soit co-courant (fluides chaud et froid se déplaçant dans la même direction) ou
contre-courant (fluides chaud et froid se déplaçant dans la direction opposée). Si les fluides
sont co-courants, la différence de température est très grande à l’entrée de l’évaporateur et
diminue progressivement avec son avancée dans l’échangeur de chaleur. Contrairement, s’ils
sont contre-courants, la différence de température maximale est moins grande mais reste plus
constante tout le long du système. La figure 1.15 présente un schéma des deux configurations
d’échangeurs et la distribution des températures des fluides.
Figure 1.15: Graphiques de la température des fluides et le schéma d’échangeurs de type
Tube-tube (Yunus Cengel, 2015)
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Ce type d’échangeur est souvent utilisé pour refroidir les résidus boueux de procédés chi-
miques, pour les eaux d’épuration, pour les procédés à haute pression et température, pour
de l’échantillonnage, etc. La figure 1.16 présente un exemple réel d’échangeur de chaleur
Tube-tube avec plusieurs passes.
Figure 1.16: Échangeur Tube-tube à plusieurs passes fabriqué par ItalianFoodTech (2018)
Tubes-calandre
Ce type d’échangeur de chaleur comprend la calandre dans laquelle passe un premier fluide.
Le patron d’écoulement de ce fluide est modifié par l’ajout de chicanes, qui augmentent la
distance à parcourir par le premier fluide le long des tubes contenant le second fluide, comme
il est possible de voir sur la figure 1.17. Le deuxième fluide est injecté à une des extrémités de
la calandre pour ressortir de l’autre coté. Il passe à l’intérieur de tubes placés directement dans
la calandre. Le transfert de chaleur est réalisé par l’intermédiaire de la paroi conductrice des
tubes sans contact direct être les deux fluides.
40
Figure 1.17: Schéma d’un échangeur Tubes-calandre à écoulements parallèles (Yunus Cengel,
2015)
Ce type d’échangeur est généralement utilisé pour le raffinement de pétrole ou autres produits
chimiques, pour les procédés à haute pression, etc. La figure 1.18 présente un exemple
d’échangeur de type Tubes-calandre sans ses extrémités et dont les tubes sont placés de façon
parallèle entre eux.
Figure 1.18: Exemple d’un échangeur Tubes-calandre à écoulements parallèles fabriqué par
MarinerSpotted (MarinerSpotted, 2018)
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Plaques-cadre
Les échangeurs de chaleur de type Plaques-cadre sont composés d’une multitude de plaques
empilées les unes contre les autres entre lesquelles passent, en alternance, les fluides froid
et chaud. En effet, chaque couche de fluide chaud est entourée par deux couches de fluide
froid et vice-versa. Cela assure une différence de température relativement constante entre les
plaques tout au long du système. La figure 1.19 illustre de quelle façon les fluides circulent
entre les différentes composantes de l’échangeur et un schéma typique de celui-ci.
Figure 1.19: Schéma d’un évaporateur Plaques-cadre et les patrons d’écoulement des deux
fluides (Dawref, 2018)
Ce type d’échangeur a pour avantage d’être facilement modifiable. En effet, pour modifier le
taux de transfert de chaleur réalisé par l’échangeur, il suffit d’enlever ou d’ajouter des plaques.
De la même façon, les plaques utilisées pour ces systèmes existent sous une multitude de
tailles différentes comme il est possible de voir sur la figure 1.20.
Ils sont principalement utilisés pour les bouilloires, pour l’alimentaire, pour le raffinement de
pétrole, pour les hydrocarbures, pour les polymères, pour le pharmaceutique, etc.
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Figure 1.20: Exemple réel de plusieurs géométries et tailles de plaques disponibles sur le
marché (John Hesselgreaves, 2017)
Tubes-ailettes
Ce modèle est principalement utilisé pour les échangeurs de chaleur servant à la régulation
de la température de gaz. Ils sont généralement composés de tubes positionnés en parallèle
et munis d’ailettes. Un réfrigérant est poussé à l’intérieur des tubes alors qu’un gaz circule
contre la surface extérieure des ailettes.
Les ailettes, pour ce type d’échangeur, sont généralement assemblés aux tubes de deux façons
différentes. Elles peuvent être directement fusionnées avec les tubes, comme il est possible de
voir à la figure 1.21, ou pressées, comme à la figure 1.22.
Les Tubes-ailettes faits avec la première méthode (figure 1.21) sont fabriqués directement à
partir d’une seule pièce de métal et sont plus communément utilisés comme condenseurs. Il
n’y a pas de discontinuité au niveau du métal au niveau des joints entre les ailettes et les tubes.
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Figure 1.21: Ailettes circulaires fusionnées directement avec le tube par extrusion
(SpiralFinnedTube, 2018)
Figure 1.22: Système d’ailettes et de tubes assemblé par expansion (MadeinChina, 2018)
44
Le second cas (figure 1.22) est un assemblage formé d’ailettes rectangulaires minces trouées
et de tubes insérés dans les trous. Le diamètre des tubes est élargi, souvent en faisant passer
une bille plus grosse à l’intérieur, afin de les coincer avec les ailettes. Ce modèle est typique
aux évaporateurs pour l’air. Il a pour avantage d’avoir une très grande surface de transfert
de chaleur par rapport à son poids et une bonne rigidité. Par contre, il y a une résistance de
contact thermique au niveau du joint pressé entre les tubes et les ailettes dû à la nature de
l’assemblage qui réduit les performance de ces systèmes.
Suite à l’assemblage des ailettes aux tubes, des manchons sont soudés aux extrémités de ces
tubes afin qu’ils ne forment qu’un seul conduit continu (figure 1.23). De cette manière, il n’y
a qu’une seule entrée et une seule sortie au réfrigérant. Cela assure que le liquide absorbe
suffisamment d’énergie thermique et qu’il sort de l’évaporateur complètement sous forme
gazeuse avant de retourner dans le compresseur.
Figure 1.23: Évaporateurs de type Tubes-ailettes près à l’utilisation (DIYTrade, 2018)
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Spirale
Les échangeurs de chaleur de type Spirale sont composés de deux longues plaques minces
métalliques pliées en forme de double spirale concentrique. Les fluides circulent à contre-
courant l’un par rapport à l’autre tout au long de leur passage dans la spirale. L’espacement
entre les canaux est habituellement de 5 à 25 mm. La figure 1.24 montre la géométrie de
l’échangeur et l’orientation des fluides.
Figure 1.24: Schéma d’une section d’échangeur de chaleur de type Spirale (John Hesselgreaves,
2017)
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Afin d’assurer une bonne solidité et étanchéité au système, les extrémités des plaques courbées
sont soudées bouts-à-bouts en alternance afin que les deux fluides ne se mélangent pas. Des
tiges de renfort sont aussi ajoutées pour que les pièces ne se déplacent pas lorsque l’échangeur
est en fonction. À la figure 1.25, il est possible de voir les soudures réalisés servant à séparer
les fluides et former les canaux. De plus, des couverts scellent les deux cotés et offrent un
accès plus facile pour faire l’entretient de l’échangeur.
Figure 1.25: Vue de l’intérieur d’un échangeur Spirale (ElancoHeatExchangers, 2018)
Ils sont habituellement utilisés lorsque l’alimentation de fluide provient du dessous, pour
le traitement de boues, pour la pasteurisation, pour la condensation de vapeurs, pour la
récupération d’énergie thermique, etc.
47
Le Cube
Un nouveau type machine réfrigérante a été inventée par l’entreprise québécoise privée The
Wine Square (TheWineSquare, 2018). Ils ont produit un appareil qui n’utilise pas de compres-
seur ni de réfrigérant et qu’ils ont nommé CUBE0 (LeNouvelliste, 2018) (L’HebdoJournal,
2018). Peu d’information est présentement disponible sur le fonctionnement exacte du disposi-
tif (2016), mais il climatise un environnement à partir d’un système électrique et d’eau pure. Il
permet de réguler à la fois la température et l’humidité de l’environnement dans lequel il est
placé. Il a été conçu en ayant comme objectif la garde du vin en remplaçant les systèmes de
refroidissement conventionnels. La figure 1.26 montre trois CUBE0 de dimensions différentes
produits par The Wine Square.
Figure 1.26: CUBE0 de la compagnie The Wine Square (L’HebdoJournal, 2018)
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1.6.3 CHOIX DE LA VIELLE GARDE
La Vielle Garde, en tant qu’entreprise, a dû faire un choix quant au type d’échangeur de chaleur
qu’ils utilisent pour leurs produits. Cela leur permet d’acheter les composantes standards en
plus grandes quantités, de réduire les frais et les délais de livraison. Aussi, pour les pièces
plus complexes comme les évaporateurs, ces commandes peuvent être combinées avant d’être
envoyées aux fournisseurs afin qu’ils puissent jumeler les opérations de fabrication et réduire
les coûts et le temps de production.
Quant au choix de La Vieille Garde, ils ont choisi les échangeurs de chaleur de type Tubes-
ailettes, plus souvent nommés évaporateurs. Ils absorbent l’énergie thermique contenue dans
l’air du cellier ou de la cave à vin et la transmettent au réfrigérant par l’entremise des tubes
afin de l’évacuer au niveau du condenseur au milieu extérieur.
Ils ont divers avantages :
— les dimensions de l’évaporateur peuvent s’adapter à l’espace disponible dans le cellier.
En effet, la taille des ailettes, le nombre d’ailettes, le diamètre des joints et l’espacement
entre les pièces peuvent être modifiés pour respecter les contraintes de dimensions ;
— le taux de transfert de chaleur réalisé par ce genre de système est relativement bon
par rapport à sa taille. En effet, il est conçu spécifiquement pour le refroidissement de
l’air. Les ailettes assure un bon transfert par convection en augmentant grandement la
surface d’échange avec l’air ;
— l’entretien nécessaire à faire pour ce type de système est négligeable. Il utilise un fluide
de réfrigération pur dans les tubes pour climatiser de l’air humide. Le seul dépôt se
formant sur la face extérieure est la condensation de l’humidité de l’air qui s’écoule
automatiquement dans un drain ;
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— l’efficacité de l’évaporation par le système est presque garantie puisque le réseau de
tubes est continu. En effet, le réfrigérant s’évapore progressivement dans le système et
doit en sortir complètement sous forme gazeuse avant de retourner au compresseur.
Ainsi, puisque le fluide circule dans un seul tube et que sa température est toujours
inférieure à celle de l’air à refroidir, plus la longueur de tube est grande et plus
l’évaporation sera complète. De cette façon, en ayant une longueur de tube suffisante,
le réfrigérant est surchauffé et sont état gazeux est garanti. Cela protège le compresseur
de bris ;
— l’évaporateur est une composante indépendante, donc s’il est endommagé ou dé-
fectueux, il est possible de le retirer afin de le réparer ou même de le remplacer
rapidement ;
— le type d’évaporateur choisi est relativement courant. Il existe plusieurs gammes de
modèles et de genre un peu partout sur le marché. Ainsi, la disponibilité pour un achat
direct est grande. Il est ainsi possible de les acheter sur mesure et de les recevoir
rapidement ;
— le fait qu’ils sont assez courants crée une certaine compétitivité au niveau des prix.
Ils sont donc relativement abordables par rapport à d’autres modèles d’échangeurs de
chaleur.
1.7 MODÈLES D’OPTIMISATION THERMIQUE ET ÉCONOMIQUE
Un des buts principaux de cet ouvrage est d’optimiser les évaporateurs de LVG à la fois sur le
côté thermique et économique. En premier lieu, avant de parler d’optimisation, il est nécessaire
de connaitre la puissance de refroidissement nécessaire au maintient de la température de
garde et l’espace disponible. Ces valeurs représentent une base quant à la conception et à
l’optimisation des évaporateurs. Ces valeurs ne font pas parties de l’optimisation puisqu’elles
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sont prédéfinies par les besoins du client. La plupart des contraintes sont aussi définies à cette
étape de la conception. D’autres paramètres sont décidés à l’achat des pièces comme les tubes,
les ailettes, les joints, etc.
Il existe une multitude d’articles présentant des méthodes diverses servant à optimiser presque
tous les paramètres possibles des systèmes d’échangeurs de chaleur. Les objectifs d’optimi-
sation peuvent varier entre les coûts de production, les coûts d’utilisation en continue, les
performances thermiques, le rendement du système, etc. Les articles suivants servent à titre
d’exemples afin de présenter quelques unes des méthodes possibles pour l’optimisation de
systèmes thermiques.
Le premier article (Bahri Sahin, 2010) présente une analyse des performances et une méthode
d’optimisation pour les échangeurs de chaleur. Il présente un modèle d’échangeur contre-
courant à une seule passe de tube. Les auteurs font un lien entre la surface de transfert de
chaleur, le coût d’investissement, la génération d’entropie et les performances thermiques. Ils
ne présentent pas de technique d’optimisation en tant que tel, mais ils tracent les courbes de
tendance reliant les différents paramètres à optimiser ensemble.
Dans l’article de Xue-Fang Li (2011), un modèle d’échangeur contre-courant eau-eau est utilisé
comme exemple. Les auteurs utilisent la notion de "entransy" qui est la quantité physique
décrivant la capacité d’un corps à transférer la chaleur. L’"entransy" est l’équivalant thermique
du condensateur utilisé dans le domaine électrique (Zeng-Yuan Guo, 2007). Premièrement,
en fixant certaines valeurs, ils déterminent le rapport de forme optimal de façon analytique,
puis le débit massique et le taux de dissipation d’"entransy". Ils concluent que pour réduire les
coûts d’utilisation et maximiser les performances, il faut augmenter la surface le plus possible
et réduire le débit massique au minimum afin de générer un minimum d’entropie dans le
système.
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Le troisième article (Yun-Chao Xu, 2016) se concentre sur l’optimisation de la position, de
la taille, du nombre et de la nature des composantes d’un réseau d’échangeurs de chaleur
dans un système. Ils considèrent plusieurs objectifs possibles à optimiser comme le coût à
l’achat, la surface totale des échangeurs, la consommation énergétique des pompes ou le taux
de transfert de chaleur. En établissant les bonnes équations à partir des contraintes et des
variables indépendantes, ils utilisent la méthode des multiplicateurs de Lagrange afin d’arriver
à une solution optimale pour leurs problèmes. La méthode consiste à établir les équations
de solutions et de contraintes, à construire la fonction de Lagrange, puis à la dériver. Les
équations dérivées obtenues amènent directement à la solution optimale.
Pour sa part, Antinio Caputo (2006) utilise une nouvelle approche pour optimiser un échangeur
de type tubes-calandre. Plutôt que d’opter pour une méthode itérative plus conventionnelle,
il utilise un algorithme génétique basé sur l’évolution naturelle biologique. En effet, une
population de solutions possibles est créée afin de les mélanger entre elles pour produire des
solutions meilleures que celles d’avant. L’algorithme utilise les principes de sélection naturelle
et de survie des plus adaptés pour faire converger les résultats.
K. Afimiwala (1979) présente deux programmes informatiques servant pour l’optimisation,
soient GDOPT ("Graphical design optimization techniques") et ADOPT ("Automatic design
optimization techniques"). Le premier est opéré manuellement alors que le second utilise
des techniques de programmation non-linéaire contrôlés par l’ordinateur afin de trouver les
optimums. Les objectifs, les variables et les contraintes sont prédéfinis dans les programmes
avant de les exécuter.
Finalement, Wilde (1965) présente une revue brève de plusieurs techniques d’optimisation
couramment utilisées. Il utilise l’optimisation d’une usine de procédés chimiques afin de mon-
trer un exemple simple aux différentes méthodes. Notamment, il explique la méthode du point
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stationnaire, la méthode de recherche des optimums, la technique de recherche de Fibonacci,
la technique des multivariables, la programmation géométrique, la programmation linéaire, la
programmation non-linéaire, la substitution directe, la méthode de Jacobi, les multiplicateurs
de Lagrange, les conditions de Kuhn-Tucker et les particularités de l’optimisation de systèmes
larges et dynamiques.
Effectivement, il existe un grand nombre d’approches différentes servant à l’optimisation de
variables dépendamment de la situation confrontée. En général, un modèle est construit afin
de représenter la situation. Par la suite, les objectifs et les équations de contraintes sont établis
pour limiter le nombre de résultats. Finalement, une technique d’optimisation est appliquée
afin de faire converger les résultats vers une solution optimale au problème.
Les décisions prises quant à l’optimisation des celliers, des caves à vin et des évaporateur de
La Vieille Garde seront discutées dans la prochaine section du mémoire.
CHAPITRE 2
MÉTHODOLOGIE
Trois modules de calculs ont été produits afin de déterminer les différents paramètres des
celliers, caves à vin et de leurs évaporateurs. Le premier évalue le besoin énergétique pour
atteindre et maintenir les conditions de garde des bouteilles de vin. Le second estime la
puissance de refroidissement possible à partir d’un évaporateur déjà construit dont la géo-
métrie, les matériaux et les températures des fluides sont connus. Le troisième détermine les
dimensions d’un évaporateur en fonctions de la puissance de refroidissement nécessaire, des
dimensions disponibles et de quelques paramètres de conception prédéfinis par LVG dépendant
des composantes qu’ils possèdent en usine.
2.1 MODÈLE DES BESOINS ÉNERGÉTIQUES D’UN CELLIER
Le premier module de calcul est un modèle servant à estimer la puissance thermique de
refroidissement nécessaire au maintient des conditions de garde du vin à la fois pour les celliers
et les caves fabriqués par La Vielle Garde. Par contre, le modèle présenté ici n’est détaillé
que pour les celliers afin d’alléger le texte. En effet, les caves fonctionnent essentiellement
de la même façon mais avec certaines particularités. Par exemple, la cave peut être exposée
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directement à l’environnement extérieur du bâtiment ou être construite dans un sous-sol
directement contre la terre. Aussi, normalement, LVG ne s’occupe pas de l’isolation des caves
à vin. La valeur moyenne d’isolation R [pi2 ·OF/BTU/h] est fournie par le client et est utilisée
afin de paramétrer les murs des caves. Sauf ces quelques différences mineures, les calculs sont
essentiellement les mêmes que ce soit pour un cellier ou une cave à vin.
2.1.1 HYPOTHÈSES DU PREMIER MODULE
Afin de simplifier le modèle et les calculs, les hypothèses suivantes ont été faites :
— Les matériaux sont parfaitement uniformes ;
— La résistance thermique entre les différentes couches de matériaux est négligeable ;
— Les systèmes sont en régime permanent ;
— La convection le long des parois intérieures et extérieures des enceintes thermiques est
supposée naturelle ;
— La surface du cellier est beaucoup plus petite que celle du milieu extérieur, donc
l’émissivité utilisée est directement celle des murs du cellier ;
— L’effet des coins est négligeable ;
— L’effet de la radiation interne est négligé puisqu’il s’agit d’un espace fermé ;
— Les valeurs d’émissivité ε et de conductivité κ des matériaux sont tirés de références
diverses et peuvent varier ;
— Les flux thermiques sont considérés comme étant constants et unidirectionnels ;
— Les calculs pour les portes ne considèrent qu’un seul type de composition (par exemple,
pour une porte vitrée, il est supposé que la surface totale est en verre et qu’il n’y à pas
de cadre la rattachant au cellier) ;
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— L’espacement derrière le cellier et la hauteur des pattes du cellier est supposé égale
à 10% de la hauteur totale du cellier afin de respecter les limitations de certaines
formules ;
— Le contenu du cellier est toujours refroidi uniformément ;
— Les bouteilles de vin sont standards, pèsent 500 g vides et contiennent 750 mL de vin.
2.1.2 PAGE PRINCIPALE DU PREMIER MODULE
Le modèle des besoins énergétiques est fait en utilisant le logiciel Excel (Microsoft, 2018).
L’opérateur doit entrer manuellement les caractéristiques de son cellier dans la page présentée
dans les figures 2.1 et 2.2. Afin de répondre aux exigences de LVG, les paramètres d’entrées
sont en système d’unités impériales. Cependant, ils sont directement convertis en système
d’unités internationales avant d’être implémentés dans les calculs pour les simplifier.
Figure 2.1: Onglet des entrées et sorties pour le module des besoins de refroidissement sur
Excel (partie 1)
56
Figure 2.2: Onglet des entrées et sorties pour le module des besoins de refroidissement sur
Excel (partie 2)
Les entrées comprennent premièrement les dimensions intérieures [m] du cellier, que sont la
hauteur h, la largeur l, la profondeur L au bas du cellier et la profondeur au haut.
Ensuite, il faut préciser la température [0C] voulue à l’intérieur du cellier et la température
maximale à l’intérieur du bâtiment, dans lequel est contenu le cellier.
Il faut aussi préciser la composition des murs de chacune des faces, en excluant la porte. Ces
choix comprennent soit un mur plein (précisé dans le prochain paragraphe), un verre trempé
(épaisseur de 10 mm ou 12 mm) ou un vitrage double contenant une couche d’air (l’épaisseur
de la couche d’air varie entre 19 et 38 mm).
La composition des murs pleins est premièrement définie en indiquant le nombre de couches
de matériaux différents dont la paroi est faite. Pour simplifier le tableau et la feuille des
entrées, il est supposé que le nombre maximal de couches composant un mur est quatre.
Ensuite, en partant de l’intérieur vers l’extérieur, il faut indiquer la nature des matériaux de
chacune des couches et leurs épaisseurs spécifiques. Par exemple, un cellier peut contenir une
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feuille d’aluminium d’une épaisseur de 2 mm à l’intérieur,une couche d’uréthane de 3 cm
pour renforcer l’isolation et un recouvrement extérieur en bois d’une épaisseur de 2 cm pour
compléter l’esthétisme du cellier.
Comme précédemment, au niveau de la porte, il faut spécifier de quoi elle est faite (mur plein,
verre simple ou double) et ses dimensions (hauteur et largeur). Il faut aussi définir le temps
de stabilisation [s], pour revenir aux conditions optimales de garde pour les bouteilles de vin,
après une ouverture de la porte. En effet, un certain pourcentage (ratio de l’aire totale de la face
du cellier par rapport à l’aire de la porte) de l’air refroidi est remplacé par un volume équivalant
d’air plus chaud devant être ramené à la bonne température en un temps donné (temps de
stabilisation habituellement entre 45 et 120 secondes). Ce temps est déterminé arbitrairement
par le client et varie en fonction de l’inconfort sonore qu’apporte le fonctionnement du système
de refroidissement.
Il faut aussi préciser le nombre de bouteilles entrant dans le cellier et le temps voulu pour
atteindre les conditions de garde ou la température idéale pour être bu. Ce temps est particu-
lièrement important pour les restaurateurs. Il est possible qu’ils reçoivent une commande de
marchandise le matin, contenant un certain nombre de bouteilles, et elles doivent toutes être
refroidies pour l’heure du souper quand les clients arrivent.
Finalement, la page Excel affiche le résultat des calculs qu’est le besoin énergétique de
refroidissement [W et BTU/h] nécessaire au maintien des conditions de garde des bouteilles de
vin. L’évaporateur assure cette puissance thermique et sera détaillé dans les deux prochaines
sections.
Les cases roses, dans le fichier Excel, correspondent à des valeurs numériques et les cases
bleues à des menus déroulants.
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2.1.3 MODÈLE DES CALCULS DU PREMIER MODULE
Pertes de chaleur par les murs
Premièrement, le modèle évalue la résistance thermique équivalente normalisée, par conduc-
tion, R1m2 [K/Wm
2] pour 1m2 de mur à partir des différentes couches de matériaux le com-
posant. Elle dépend de la somme des épaisseurs e [m] des couches et de leurs conductivités
thermiques κ [Wm/K] selon l’équation 2.1. Les résistances de contact entre les couches de
matériaux sont négligées.
R1m2 =∑
e
κ
(2.1)
Ensuite, pour une des faces d’un cellier, en utilisant ses dimensions intérieures pour l’aire
AMUR [m2] et sa R1m2 obtenue précédemment, la résistance thermique par conduction RCOND
[K/W ] spécifique à cette façade correspond à :
RCOND =
R1m2
AMUR
(2.2)
Pour ce qui est de la convection, il faut établir certains paramètres au préalable. En connaissant
les températures intérieure et extérieure, il est possible d’estimer la viscosité cinématique
ν [m2/s], le nombre adimensionnel de Prandtl Pr et la conductivité thermique κ [W/mK]
de l’air à partir des tables disponibles dans la littérature comme par exemple Yunus Cengel
(2015).
De même, en connaissant les dimensions et l’orientation des murs, il est possible de définir les
longueurs caractéristiques LC [m], propres aux géométries, à partir de la même documentation.
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Pour les températures des surface TS [K] internes et externes, elles sont grossièrement estimées
à partir des températures moyennes environnantes, puis utilisées dans les calculs de convection
naturelle. Ces valeurs seront précisées plus tard en réitérant les calculs de Q˙ et en isolant TS
dans le calculateur (équations 2.15 et 2.16).
Comme expliqué précédemment, les calculs de convection naturelle sont composés de plusieurs
nombres adimensionnels. Les différents paramètres thermiques dépendent du milieu gazeux
dans lequel se produit la convection. Le premier nombre décrivant un écoulement naturel est
celui de Grashof Gr et se calcule selon la formule suivante :
Gr =
g ·β |TAIR−TS| ∗L3C
ν2
(2.3)
avec β = 2TAIR+TS et g= 9.81m/s
2
Ensuite, le nombre adimensionnel de Rayleigh Ra est le produit de la multiplication du nombre
de Grashof Gr et de Prandtl Pr (2.4).
Ra= Gr ·Pr (2.4)
Le nombre de Nusselt Nu est fonction de Ra, de l’orientation des parois solides et de certaines
conditions d’écoulement. L’équation 2.5 présente la relation entre les paramètres.
Nu=C ·Ran (2.5)
Les valeurs de C et n, pour les conditions d’écoulement typiquement retrouvées dans les
celliers et caves à vont, sont décrites dans les équations 2.6 à 2.10.
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Plaque verticale (LC=Hauteur) :
Nu= 0.59Ra1/4 (2.6)
pour 104 < Ra< 109
Nu= 0.1Ra1/3 (2.7)
pour 1010 < Ra< 1013
Plaque horizontale (LC=Aire/Périmètre) :
— Pertes de chaleur par le dessus :
Nu= 0.59Ra1/3 (2.8)
pour 104 < Ra< 107
Nu= 0.1Ra1/3 (2.9)
pour 107 < Ra< 1011
— Pertes de chaleur par le dessous :
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Nu= 0.27Ra1/4 (2.10)
pour 105 < Ra< 1011
À partir du nombre de Nusselt Nu, de la conductivité thermique κ de l’air et de la longueur
caractéristique LC propre à la surface, il possible de calculer le coefficient de transfert de
chaleur convectif naturelle hCONV [W/m2K] (équation 2.11).
hCONV =
Nu ·κAIR
LC
(2.11)
Pour le cas de la radiation à l’extérieur de l’enceinte thermique, un coefficient de transfert de
chaleur par radiation hRAD est estimé (équation 2.12). Il est très similaire à celui convectif pour
ce qui a trait aux calculs des résistances thermiques. Comme expliqué dans les hypothèses, la
surface de l’enceinte thermique est beaucoup plus petite que celle de l’environnement dans
lequel elle se trouve. De cette façon, il est supposé que l’émissivité moyenne ε a utiliser pour
les calculs est directement celle du recouvrement extérieur du cellier ou de la cave à vin.
hRAD = ε ·σ T
4
AIR−T 4S
TAIR−TS (2.12)
avec σ = 5,67 ·10−8 [W/m2K4]
Ayant en main les valeur de coefficients de transfert de chaleur par convection hCONV et
radiation hRAD, la résistance thermique équivalente dans l’air est :
RCONV+RAD =
1
A · (hCONV +hRAD) (2.13)
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Finalement, le taux de transfert de chaleur total Q˙i [W ], réalisé par l’intermédiaire d’un seul
des murs constituant un cellier ou une cave à vin, dépend des températures intérieure et
extérieure, ainsi que des différentes résistances thermiques placées en série (équation 2.14).
Comme mentionné dans les hypothèses, l’effet de la radiation interne est supposé négligeable
puisqu’il s’agit d’un espace clos.
Q˙i =
TAIR,EXT −TAIR,INT
RCONV,INT +RCOND+RCONV+RAD,EXT
(2.14)
Avec une première valeur de Q˙i, les températures des surfaces TS sont calculées avec les
équations 2.15 et 2.16.
TS,INT = Q˙i ·RCONV,INT +TAIR,INT (2.15)
TS,EXT = Q˙i ·RCOND+TS,INT (2.16)
Les résistances thermiques sont ensuite toutes recalculées avec les nouvelles températures de
surface pour obtenir un nouveau taux de transfert de chaleur à travers la paroi solide. Il a été
remarqué que sept itérations de ces calculs sont suffisantes pour atteindre des températures de
surface relativement stables et une convergence des résultats.
Finalement, pour obtenir les pertes de chaleur totales, il faut réaliser les calculs sur les six
différentes faces, incluant la porte, et tous les additionner.
Q˙MUR =
6
∑
i=1
Q˙i (2.17)
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Refroidissement des bouteilles de vin
Pour le cas d’une bouteille de vin standard, le verre pèse 0,5kg et a une chaleur spécifique
CP de ≈ 840J/kgK. Elle contient 750mL de vin ayant une densité ρ d’environ 999,5kg/m3
à 13OC, donc une masse de vin de ≈ 0,75kg et une chaleur spécifique de ≈ 4185J/kgK. De
cette façon, la puissance de refroidissement Q˙BOUT nécessaire pour apporter un nombre X de
bouteilles de leur température initiale TINIT à la température de garde TINT [K] en un temps
∆tR [s] est :
Q˙BOUT = (mVERRE ·CP,VERRE +mVIN ·CP,VIN)∗X TINIT −TINT∆tR (2.18)
ou
Q˙BOUT = 3558,75 ·X TINIT −TINT∆tR (2.19)
Effet d’une ouverture de la porte
Lorsque la porte d’un cellier est ouverte, un certain pourcentage de l’air refroidi est remplacé
par une masse équivalente d’air à température ambiante. Ce pourcentage correspond direc-
tement au ratio de l’aire de la porte par rapport à la surface totale de la face (cadre) qui la
contient. Tout l’air contenu derrière la porte jusqu’au fond du cellier est considéré comme
étant remplacé par un même volume à température ambiante. En effet, il est supposé que la
profondeur du cellier est négligeable par rapport à sa hauteur, et sa largeur, et donc que tout
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l’air s’échappe. De plus, pour le calcul du volume d’air remplacé, l’espace occupé par les
bouteilles n’est pas considéré. Le cellier est vu comme étant vide.
%PORTE = (1− AMUR−APORTEAMUR )∗100 (2.20)
Cette technique, pour estimer l’effet de l’ouverture d’une porte, a été développé avec l’aide
de La Vielle Garde et n’est présenté dans aucun ouvrage connu. Elle surévalue le besoin de
refroidissement en estimant un %PORTE généralement plus grand que dans la réalité.
Pour le cas d’une cave à vin, la profondeur n’est plus négligeable puisque les dimensions de la
pièce sont généralement grandes par rapport à celles de la porte. Il faut multiplier un certain
pourcentage %P au %PORTE afin de représenter l’effet de la profondeur sur la masse d’air
remplacée. Plus la pièce est profonde et moins le gaz dans le fond aura tendance à s’échapper
dû à la distance avec l’ouverture.
Le facteur expérimental %P est estimé grossièrement avec des données fournies par LVG. Ces
valeurs ont servies de référence afin de tracer une courbe qui représente cette relation avec la
profondeur. La formule obtenue est la suivante :
%P = 1.352e−0.013P+0.1 (2.21)
Pour une profondeur P> 915 mm
Il serait possible de réaliser une étude avancée sur les écoulements relatifs d’air chaud et
froid à travers une ouverture en fonction des différentes géométries de caves à vin pour
développer une relation plus proche de la réalité. Par contre, l’effort est trop grand par rapport
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à l’utilité d’avoir une telle précision. Ainsi, l’estimation du facteur de correction %P fournie
par l’équation 2.21 est suffisante pour cet ouvrage.
Ainsi, la masse d’air à refroidir mAIR dépend de la hauteur H du cellier, de la largeur L, de la
profondeur P, de la densité de l’air ρAIR et du pourcentage de gaz approximatif %PORTE ∗%P
perdu par l’ouverture.
mAIR = H ·L ·P ·ρAIR ·%PORTE ·%P (2.22)
où
%P = 1, s’il s’agit d’un cellier ou d’une cave ayant une profondeur inférieure à 915 mm
La puissance de refroidissement nécessaire afin de compenser pour l’ouverture de la porte
dépend de la masse mAIR, de la chaleur spécifique de l’air CP,AIR, de la température d’entrée
TEXT , de la température intérieure désirée TIN et du temps de restabilisation ∆tSTAB voulu par
le client.
Q˙PORTE =
mAIR ·CP,AIR · (TEXT −TIN)
∆tSTAB
(2.23)
Contrairement à certains ouvrages comme ASHRAE (2015) où ils font le lien entre la puissance
de refroidissement et la fréquence d’ouverture de la porte dans un certain intervalle de temps,
ici il est plutôt question de volume d’air et du temps de fonctionnement du système avant de
retourner à l’équilibre thermique.
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Besoin énergétique total
En somme, la puissance de refroidissement totale nécessaire au maintient des conditions de
garde pour un cellier correspond à l’effet combiné des pertes de chaleur par les parois, du
refroidissement des bouteilles de vin et de la stabilisation de la température après l’ouverture
de la porte. Le taux de transfert de chaleur est surévalué puisqu’il assume que toutes ces
variables se produisent simultanément.
Q˙TOT = Q˙MUR+ Q˙BOUT + Q˙PORTE (2.24)
2.2 MODÈLE DE LA PUISSANCE THERMIQUE DE REFROIDISSEMENT D’UN
ÉVAPORATEUR
Le second modèle estime la puissance de refroidissement d’un évaporateur en fonction des
conditions d’écoulements des fluides et des géométries. Il sert à vérifier les performances d’un
évaporateur déjà existant par rapport aux besoins énergétiques du cellier ou de la cave à vin
obtenus à partir du premier calculateur.
2.2.1 HYPOTHÈSES DU SECOND MODULE
Afin de simplifier le modèle et les calculs, les hypothèses suivantes ont été faites :
— Les ailettes sont de longues plaques droites placées en parallèle à des distances égales ;
— Les ailettes sont coupées en hexagones afin de séparer l’évaporateur en séries de tubes
munis d’ailettes, selon Sadler (2000). La figure 2.3 montre un exemple de la séparation
hexagonale des ailettes pour des tubes placés de façon croisée ;
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Figure 2.3: Schéma de la séparation en hexagones des ailettes (Sadler, 2000)
— L’effet thermique des manchons (figure 2.4) servant à relier les longueurs de tubes
ensemble est négligeable par rapport à celui du système d’ailettes ;
Figure 2.4: Exemple de manchon servant à la fabrication d’évaporateurs (LVG, 2018)
— L’air circule dans une seule direction le long de l’évaporateur ;
— Les conditions d’écoulement de l’air sont constantes tout au long du passage dans le
système de refroidissement (Pr, ρ , κ , ect.) ;
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— La température du réfrigérant est constante tout au long de l’évaporateur, soit celle
d’évaporation ;
— Le coefficient de transfert de chaleur du réfrigérant est très grand, donc la température
de la surface intérieure des tube est supposée directement égale à celle du réfrigérant ;
— L’effet de la radiation dans le système est négligeable.
2.2.2 PAGE PRINCIPALE DU SECOND MODULE
Ce module est aussi fait à partir de Excel (Microsoft, 2018). Les caractéristiques des évapora-
teurs sont entrées dans le fichier présenté aux figures 2.5 et 2.6. Encore une fois, les différents
paramètres sont en unités impériales afin de répondre aux exigences spécifiques de LVG.
Figure 2.5: Onglet des entrées et des sorties pour le module de calcul des évaporateurs sur
Excel (Partie 1)
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Les entrées comprennent le matériel des ailettes (cuivre ou aluminium), l’épaisseur des ailettes
et l’espacement entre elles. Il y a aussi l’option de braser le joint entre les ailettes et les
tubes afin de vérifier si le gain de performance est suffisant pour justifier le coût additionnel
de l’opération. Le brasage correspond à remplir le jeu laissé entre les pièces par un métal
conducteur afin d’annuler la résistance thermique de contact.
Par la suite, il faut spécifier l’arrangement des colonnes de tubes (croisé ou parallèle) et par
quelle direction l’air entre dans l’évaporateur (par le côté, par le dessous ou par le dessus). De
plus, le module de calcul a besoin des diamètres interne et externe des tubes, de la distance
centre-centre entre les ouvertures des manchons, de la largeur et de la hauteur des plaques
d’ailettes, de la distance bout-à-bout entre les manchons de chaque côté de l’évaporateur et du
jeu laissé autour des pièces de l’évaporateur par rapport au conduit de ventilation qui l’entoure.
Les dernières entrées sont le débit volumique de l’air lors de son passage le long de l’évapo-
rateur, la température de l’air dans le cellier ou la cave à vin et la température du réfrigérant
dans les tubes du système de refroidissement.
Ayant en main tous les paramètres d’entrée pour les calculs, le module donne une estimation
de la puissance de refroidissement en W et en BTU/h que l’évaporateur peut produire. Aussi,
avec ces valeurs, il fait la sélection d’un compresseur à partir d’une certaine liste de modèles
donnée par La Vielle Garde.
Figure 2.6: Onglet des entrées et des sorties pour le module de calcul des évaporateurs sur
Excel (Partie 2)
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Il détermine aussi le nombre de certaines composantes et les dimensions importantes consti-
tuant l’évaporateur. Ces paramètres servent à faciliter la vie de LVG et ne contribuent pas au
mémoire, donc ils ne seront pas discutés davantage.
2.2.3 MODÈLE DES CALCULS DU SECOND MODULE
Comme dit brièvement dans les hypothèses, l’évaporateur est un assemblage d’un grand
nombre d’éléments tous identiques. Un élément de l’évaporateur correspond à une partie
hexagonale d’ailette et à une section de tube. La longueur d’un tube correspond à la distance
entre deux ailettes. La figure 2.7 montre une coupe d’un de ces éléments et certaines dimensions
associées.
Figure 2.7: Schéma d’un élément pour le calcul des évaporateurs
Définition de la géométrie d’une ailette
La première étape à réaliser afin de quantifier thermiquement un élément de l’évaporateur est
de simplifier sa géométrie, soit en un disque. Effectivement, il possible d’estimer le rayon
d’une ailette circulaire équivalente à la séparation en hexagone. Il faut d’abord connaître les
distances XL et XT , comme montrées la figure 2.3. Elles correspondent aux distances verticale
et horizontale entre les séries de tubes et servent aux calculs des nombres adimensionnelles
βH et ψ , qui seront utilisés pour estimer le rayon équivalent de l’ailette circulaire.
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Les équations 2.25 à 2.39 sont tirées d’une méthode de calcul trouvée dans Sadler (2000).
βH =
1
XT
√
X2L +
X2T
4
(2.25)
et
ψ =
XT
2 · rTUBE,EXT (2.26)
Avec βH , ψ et le rayon externe du tube rTUBE,EXT , le rayon rFIN est estimé. Il représente la
rayon d’une ailette circulaire qui a le même effet thermique qu’une de géométrie hexagonale.
rFIN = 1.27 ·ψ
√
β −0.3 · rTUBE,EXT (2.27)
Ce rayon est corrigé afin d’estimer l’effet des extrémités sans avoir à les calculer séparément.
Ce nouveau rayon dépend directement de l’épaisseur e des ailettes.
rFIN,C = rFIN+ e/2 (2.28)
De cette façon, l’aire latérale corrigée d’une ailette composant un élément est :
AFIN,C = 2 ·pi
[
r2FIN,C− (rTUBE,EXT + e)2
]
(2.29)
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Section de tube
Pour ce qui est de la section de tube, la résistance thermique par conduction à travers la paroi
dépend des dimensions comme le rayon intérieur rTUBE,INT , le rayon extérieur rTUBE,EXT , la
longueur de la section L et la conductivité thermique κTUBE du tube.
RCOND,TUBE =
ln( rTUBE,EXTrTUBE,INT )
2 ·pi ·L ·κTUBE (2.30)
avec L qui correspond à la distance centre-centre [m] entre deux ailettes cote-à-cote.
Base d’une ailette
Afin de simplifier le modèle, la base des ailettes est considérée comme longeant parfaitement
la paroi extérieure des tubes. Elle prend donc la forme d’un cylindre creux. La longueur du
cylindre L est équivalente à la distance entre chacune des ailettes. Le rayon interne est supposé
comme étant le même que celui extérieur des tubes (rTUBE,EXT ) puisque l’espacement entre
les deux composantes est négligeable par rapport au rayon. L’épaisseur de la base est la même
celle des ailettes (e). Pour obtenir le rayon extérieur d’une ailette, il suffit d’ajouter l’épaisseur
de la paroi au rayon extérieur du tube de cuivre (rTUBE,EXT + e).
Puisque le transfert de chaleur à travers la base des ailettes se fait en conduction, il faut avoir la
conductivité thermique κFIN du matériel avec lequel elles sont fabriquées. Ainsi, la résistance
thermique par conduction de la base des ailettes est :
RCOND,FIN =
ln( rTUBE,EXT+erTUBE,EXT )
2 ·pi ·LFIN ·κFIN (2.31)
73
Contact
À l’interface entre les tubes en cuivre et les ailettes en aluminium, même si les contacts sont
très serrés dû à l’expansion des tubes, il y a présence d’une multitude de petites poches d’air
qui sont causées par la rugosité entre les deux surfaces. La présence des bulles de gaz produit
une résistance thermique de contact semblable à celle par convection.
La conductance thermique de contact hC [W/m2 ·K] est utilisée afin de quantifier l’effet du
contact entre les surfaces. Elle représente la conductance équivalente à une couche d’isolation
placée entre les solides. Ses valeurs sont estimées expérimentalement et peuvent varier d’un
document de littérature à un autre vu la difficulté à caractériser les surfaces de la même façon.
RCONTACT =
1
2 ·pi · rTUBE,EXT ·LhC (2.32)
La valeur de conductance thermique de contact hC pour un contact entre de l’aluminium
(ailettes) et du cuivre (tubes) est de 22000W/m2 ·K selon Yunus Cengel (2015).
Air entre deux ailettes
Pour la convection réalisée dans l’air, seule la surface extérieure non couverte de la base de
l’ailette est considérée comme réalisant ce type de transfert de chaleur. Il faut premièrement
avoir une estimation du coefficient de transfert de chaleur hCONV qui dépend des conditions
d’écoulement de l’air autour de la surface. Dépendement de la vitesse de l’air, la convection
peut être naturelle (équations 1.10 à 1.18) ou forcée (équations 1.21 à 1.25). En connaissant la
surface de la zone réalisant la convection et hCONV , la résistance thermique correspond à :
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RCONV =
1
2 ·pi ·hCONV (rTUBE,EXT + e)(LFIN− e) (2.33)
Cependant, dans le cas de la convection forcée, l’air est ralenti lors de son passage dans la
section de l’évaporateur et une portion de celle-ci passe dans le jeu autour des ailettes sans
réaliser le transfert de chaleur désiré. De cette façon, il faut appliquer un facteur de correction
à la vitesse de l’air sortant des ventilateur pour représenter cet effet.
Des simulations informatiques ont été réalisées avec des modèles d’évaporateurs typiques
provenant de fournisseurs de LVG. Certaines erreurs de précision ont été observées par rapport
aux paramètres thermiques données par les manufacturiers.
Ces variations ont été notées et compilées. Il a été estimé que le facteur de correction de la
vitesse est environ égale à 0,9H−0,041EVAP , où H est la hauteur de l’évaporateur dans la direction
de l’écoulement. Cette approximation, même si grossière, est utilisée pour ce module afin de
limiter la complexité des calculs.
Ailette
Quant aux ailettes, il faut premièrement estimer leur rendement η f IN . Ce rendement est calculé
à l’aide de fonctions de Bessel, de m, deC3, du rayon à la base rTUBE,EXT +e et à son sommet
de l’ailette rFIN,C, selon l’équation suivante (Yunus Cengel, 2015) :
η f IN =C3
K1(m[rTUBE,EXT + e]) · I1(mrFIN,C)− I1(m[rTUBE,EXT + e]) ·K1(mrFIN,C)
I0(m[rTUBE,EXT + e]) ·K1(mrFIN,C)+K0(m[rTUBE,EXT + e]) · I1(mrFIN,C) (2.34)
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avec
C3 =
2(rTUBE,EXT + e)/m
r2FIN,C− (rTUBE,EXT + e)2
(2.35)
et
mH =
√
2 ·hCONV
e ·κFIN (2.36)
La formule de résistance thermique équivalente de l’ailette est très semblable à celle par
convection. Par contre, elle comprend le rendement de l’ailette qui modifie le rapport de
transfert de challeur réalisé par l’ailette circulaire.
RFIN =
1
η f IN ·AFIN,C ·hCONV (2.37)
Somme pour un élément
De façon générale, la puissance de refroidissement générée par un élément dépend de la
résistance thermique totale, des températures à l’intérieur (réfrigérant) et de l’air loin des
surfaces.
Q˙=
TAIR−TS,INT
RTOT
(2.38)
TS,INT = TREFRI , puisque hREFRI du réfrigérant est très grand
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Comme illustré à la figure 2.8, le circuit thermique équivalant à un élément de l’évaporateur
correspond à placer en série la résistance en conduction dans le tube, la résistance thermique
de contact, la conduction dans la base de l’ailette, puis en parallèle la résistance par convection
dans l’air autour de la base avec la résistance équivalente de l’ailette. L’équation permettant
d’en déterminer la valeur totale est :
RTOT = RCOND,TUBE +RCONTACT +RCOND,FIN+
1
1
RFIN
+ 1RCONV
(2.39)
Figure 2.8: Schéma thermique équivalant d’un élément de l’évaporateur
Ayant en main la puissance de refroidissement totale pour un des éléments du système, pour
obtenir un résultat global pour l’évaporateur en entier, il suffit de multiplier par le nombre
total d’éléments. Le module de calcul donne une estimation de la puissance de refroidissement
d’un évaporateur déjà construit en fonction de sa géométrie et des conditions d’écoulement
des fluides.
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Ailettes en cuivre ou en aluminium?
Sur une autre note, La Vielle Garde voulait savoir s’il avait un quelconque gain possible en
utilisant des ailettes en cuivre par rapport aux traditionnelles ailettes en aluminium. Le second
module à servi à réaliser cette analyse.
Il a été déterminé que non. Même si la capacité globale de transfert de chaleur de l’évaporateur
augmente d’environ ≈ 10%, la différence de prix entre le cuivre et l’aluminium (≈ 350%)
invalide les avantages.
Bien que la conductivité thermique de l’aluminium soit d’environ 200 W/m ·K et celle du
cuivre de 400 W/m ·K, le faible écart de Q˙ est dû au fait que, dans un évaporateur, l’effet de
la convection prédomine sur celui de la conduction. En effet, la surface externe est très grande
relativement à la masse du solide conducteur. Ainsi, puisque la géométrie des ailettes est la
même, le changement de matériel n’apporte pas un grand gain thermique suffisant.
2.3 MODÈLE SERVANT À LA CONCEPTION D’UN ÉVAPORATEUR
Le but du module de conception est de déterminer les dimensions d’un évaporateur qui assure
une puissance de refroidissement suffisante et le plus faible coût de production possible. En
effet, les coûts d’utilisation ne sont pas considérés dans les calculs puisqu’ils n’affectent pas
directement la production.
Cependant, plusieurs paramètres d’entrées sont prédéfinis par LVG puisqu’ils ont en inventaire
des pièces standards et qu’ils désirent en faire usage vu leur faible coût et leur disponibilité. Par
exemple, LVG utilise des tubes en cuivre de diamètre 15.875mm, des manchons de diamètre
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38.1mm centre-centre (Figure 2.4) et un assemblage d’un tube muni d’ailettes circulaires
(Figure 2.9).
De cette façon, un lien direct est fait entre le nombre de pièces (manchons, tubes, etc.) utilisées
pour fabriquer l’évaporateur et la minimisation du coût de production. En utilisant moins de
longueurs de tubes avec ailettes, il y a une diminution du temps de préparation et d’assemblage
du système.
Il est à noter que ce modèle est une adaptation du modèle précédent avec un réarrangement
des entrants et de l’ordre des formules. Il comprend aussi quelques particularités servant à
aider LVG lors de la conception de leurs évaporateurs.
2.3.1 HYPOTHÈSES DU TROISIÈME MODULE
Encore une fois, plusieurs hypothèses ont été posées afin d’estimer la puissance thermique et
les coûts de production selon La Vieille Garde :
— La plupart des hypothèses de calcul de la section précédente s’appliquent aussi à ce
modèle ;
— Le prix total des ailettes, des tubes et de l’assemblage étant difficile à évaluer, LVG a
suggéré d’estimer les coûts à partir de tubes en cuivre munis d’ailettes en aluminium,
comme visible à la figure 2.9. Ils coûtent normalement 0,47 $ par pouce (le tube du
haut) ;
— L’épaisseur des ailettes, l’espacement entre celles-ci et les différents rayons ont été
mesurés sur l’échantillon de tube-ailettes (figure 2.9, le tube du haut) fourni par LVG
à titre de référence pour les calculs. Ces dimensions sont utilisées pour ce modèle
puisqu’elles correspondent avec l’estimation des coûts ;
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Figure 2.9: Échantillons de tubes munis d’ailettes fournis par LVG comme exemple pour la
fabrication d’évaporateurs
— Le coût pour préparer la surface d’une des extrémités d’un tube avant de réaliser une
soudure est estimé à 2 $ ;
— Le coût d’une soudure est de 3,22 $, incluant le matériel et le temps de travail du
soudeur ;
— Les manchons (figure 2.4) coûtent 4,87 $ chacun ;
— Le prix approximatif des deux supports latéraux servant à maintenir un évaporateur en
place à été fourni par LVG sous forme d’une courbe de prix correspondant à environ
30 · X144
−0,5 $ par support. X est la longueur générale.
2.3.2 PAGE PRINCIPALE DU TROISIÈME MODULE
Le module est encore un fois fait sur Excel. Les valeurs sont entrées manuellement sur la page
montrée aux figures 2.10 et 2.12.
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Figure 2.10: Onglet des entrées et sorties pour le module de conception des évaporateurs sur
Excel (partie 1)
Comme pour le modèle précédent, les entrées comprennent les diamètres interne et externe
des tubes, ainsi que la distance centre à centre entre les sorties des tubes des manchons.
Par contre, au lieu de demander les dimensions de l’évaporateur pour les calculs, ce modèle
utilise les dimensions disponibles dans le cellier pour dimensionner un évaporateur qui
peut être inséré dans l’espace vide. De cette façon, il faut spécifier la hauteur, la largeur, la
profondeur de l’espace disponible pour l’évaporateur et le jeu à laisser tout autour de lui (LVG
laisse normalement un jeu de 3.35 mm).
Encore une fois, il faut entrer l’épaisseur des ailettes et leur quantité par pouce de tube. Cette
valeur est directement convertie en distance centre à centre entre les ailettes par le calculateur.
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Par la suite, il faut entrer la température de l’air voulue pour la garde du vin et la température
approximative du réfrigérant dans les tubes.
Avec les caractéristiques du cellier et en utilisant le premier module de calcul, comme expliqué
au début de ce chapitre, une puissance de refroidissement minimale est estimée afin d’assurer
que les conditions de garde seront respectées. Cette puissance est entrée ici comme contrainte
pour la conception de l’évaporateur.
Finalement, un menu déroulant offre une gamme de valeurs pour le débit volumique (CFM)
d’air autour de l’évaporateur. Cette case ne contribue pas directement à la conception, mais
seulement à déplacer les différentes courbes dans le graphique de la figure 2.11 afin de faciliter
le choix de LVG quant aux types de ventilateurs qui peuvent être installés pour le cellier et qui
répondront aux contraintes de conception.
Figure 2.11: Onglet des entrées et sorties pour le module de conception des évaporateurs sur
Excel (partie 3)
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Ce module présente le graphique de la puissance de refroidissement Q˙ [BTU/h] en fonction
de la hauteur de l’évaporateur [po] pour plusieurs valeurs de débit volumique d’air CFM
[pi3/min] comprise dans l’intervalle choisie précédemment (la légende à droite du graphique
indique le CFM pour les différentes courbes).
Sur ce même graphique est tracé la limite de hauteur (ligne verticale) que doit respecter
l’évaporateur afin d’entrer dans l’espace qui lui est réservée et la puissance de refroidissement
minimale (ligne horizontale) pour maintenir les conditions de garde. Ainsi, afin de répondre
aux critères de conception, seules les valeurs comprises en haut à gauche des droites sont
acceptables.
En voyant les courbes tracées dans le graphique, LVG peut sélectionner un système de
ventilation qu’ils connaissent (par exemple : deux ventilateurs produisant un débit d’air de
225 pi3/min chacun) et entrer son CFM dans la première case vue à la figure 2.12. Le ligne
rouge plus large dans le graphique correspond à ce choix.
Figure 2.12: Onglet des entrées et sorties pour le module de conception des évaporateurs sur
Excel (partie 2)
Le module de calcul va automatiquement sélectionner l’évaporateur le plus petit répondant aux
différents critères de conception. Il va donner la puissance de refroidissement correspondante
[BTU/h], la hauteur de l’évaporateur [po], le nombre de manchons nécessaires, le nombre
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de passes de tubes (figure 2.9 dans ce cas ci), la longueur totale des tubes [po] avant leur
préparation pour les soudures et une estimation du coût total des pièces et de la fabrication de
l’évaporateur répondant à toutes les contraintes.
2.3.3 MODÈLE DES CALCULS DU TROISIÈME MODULE
Ce modèle réutilise les éléments d’ailettes de la section précédente. La conduction, la convec-
tion et l’effet des ailettes s’appliquent identiquement sur les éléments. La différence majeure
avec ce modèle est qu’au lieu d’utiliser directement les dimensions de l’évaporateur, il utilise
l’espace disponible comme contrainte limitant la taille de l’évaporateur.
Figure 2.13: Schéma d’un évaporateur dans un conduit de ventilation et les dimensions
importantes
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En effet, l’évaporateur est compris dans un conduit de ventilation servant à orienter le passage
de l’air entre des ailettes et autour des tubes. Il est fixé à une des parois du conduit par
deux plaques de support placées aux extrémités des séries d’ailettes. Un certain jeu est laissé
autour de l’évaporateur et les trois autres faces du conduit (figure 2.13 ou figure 2.14) afin de
permettre certaines opérations de maintenance en cas de besoin.
La largeur et la profondeur de l’évaporateur sont ainsi prédéfinies par les dimensions du
conduit et le jeu à laisser entre les pièces. Pour sa part, la hauteur est une variable qui peut
être minimisée en modifiant le nombre de rangés de tubes utilisées. En effet, avec le choix de
CFM par LVG et la puissance de refroidissement minimale nécessaire, le module va évaluer
la plus petite hauteur possible pour l’évaporateur.
Nombre d’ailettes
En prenant la largeur totale du conduit, en soustrayant les jeux de chaque coté (habituellement
≈ 14 po selon LVG), l’espace occupée par les manchons (0.8 ·XC−C+0.18 po), et environ un
pouce à chaque extrémité pour réaliser les soudures, et placer les deux supports latéraux, le
reste de l’espace est complètement dédié aux ailettes (figure 2.14). Ainsi, en divisant la largeur
réservée aux ailettes par l’espacement entre celles-ci, le nombre d’ailettes est obtenu.
Figure 2.14: Coupe d’un conduit contenant un évaporateur et les dimensions importantes pour
les calculs
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NFIN =
LARGUEUR−2 · (0.8 ·XC−C+1.18+ JEU)
ESPACEMENTFIN
[po] (2.40)
Nombre de colonnes de tubes
Figure 2.15: Coupe d’un évaporateur montrant la disposition générale des tubes munis
d’ailettes) et les dimensions importantes
Le nombre de colonnes de tubes (figure 2.15) que peut contenir un évaporateur dépend de
la profondeur disponible dans le conduit et du jeu devant être laissé autour des ailettes. Les
tubes munis d’ailettes (figure 2.9) sont empilés les uns contre les autres à des distances égales.
En reliant le centre de trois tubes se forme un triangle équilatéral dont la longueur des côtés
correspond à XC−C (égale à la distance centre-centre des sorties d’un manchon). De cette
façon, la distance entre chacune des colonnes DCOL ou XT2 (Sadler, 2000) est :
DCOL =
XT
2
= XC−C · sin(30O) = 0.5 ·XC−C (2.41)
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donc
XT = XC−C (2.42)
Le nombre de colonnes dans l’évaporateur (arrondi à la baisse) est :
NCOL =
PROFONDEUR− JEU
0.5 ·XT (2.43)
Nombre de rangés de tubes
Le nombre de rangés de tubes que contient l’évaporateur est le paramètre principal à ajuster
afin d’atteindre les performances nécessaires en refroidissement pour maintenir les bonnes
conditions de garde des bouteilles de vin. Le nombre de rangés est limité par la hauteur
disponible dans le conduit. Le calculateur ajoute progressivement des rangés de tubes pour
tracer les courbes de la puissance de refroidissement en fonction de la hauteur de l’évaporateur
pour plusieurs débits d’air (figure 2.12). Comme précédemment, la distance entre les rangés
DRANG ou XL (Sadler, 2000) est égale à :
DRANG = XL = XC−C · cos(30O) = 0.866 ·XC−C (2.44)
Le nombre de rangées de tubes dans l’évaporateur (arrondi à la baisse) est :
NRANG =
HAUTEUREVAP
XL
(2.45)
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Autres paramètres de conception
L’objectif principal du module de conception est de réduire le coût total de production
des évaporateurs et le temps de fabrication pour La Vielle Garde tout en respectant les
contraintes. Pour ce faire, la solution la plus simple est de directement minimiser la hauteur
des évaporateurs, donc réduire le nombre de rangés de tubes. Cela permet la minimisation du
nombre de composantes dans le système et la réduction des étapes d’assemblage en usine.
Pour ce qui a trait aux systèmes de ventilation, leur prix est grandement inférieur par rapport à
celui des évaporateurs. Aussi, à l’achat, ils ne sont disponibles que pour certaines dimensions
et débit d’air plus standards.
La vitesse de l’air est un paramètre qui peut être facilement ajusté lors de la conception. Il
dépend directement du choix de LVG quand aux équipement de ventilation qu’ils possèdent. En
général, ils utilisent plusieurs ventilateurs identiques en parallèles pour modifier le déplacement
de l’air en fonction de la taille du conduit.
Le modèle réutilise les équations de la section précédente (équations 2.25 à 2.39) pour estimer
la puissance de refroidissement d’un évaporateur en fonction des différents paramètres. Il
utilise les entrées prédéfinies par LVG pour calculer la puissance de refroidissement pour un
seul élément de l’évaporateur à partir des résistances thermiques en conduction, en convection
naturelle ou forcée, de contact et dans l’ailette.
D’une autre part, le calculateur a déjà en mains le nombre d’ailettes contenu sur un tube de
l’évaporateur (équation 2.40) et le nombre de colonnes (équation 2.43) qui le compose. Afin
de tracer les courbes de conception (2.12) et réaliser les calculs, il ajoute progressivement des
rangés de tubes et par la même occasion modifie la quantité d’éléments.
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Comme montré sur le graphique de la figure 2.12, le module trace plusieurs courbes montrant
les puissances de refroidissement en fonction de la hauteur de l’évaporateur et les limites à
respecter. LVG peut se servir de ce graphique pour sélectionner le type de ventilation qu’ils vont
utiliser pour ce projet. En entrant le choix de CFM, le module identifie la hauteur minimale
respectant la contrainte de refroidissement, donne les dimensions importantes et énumère
la sommes des différentes composantes nécessaires pour la fabrication de l’évaporateur en
question.
CHAPITRE 3
RÉSULTATS ET DISCUSSION
Avant toute chose, il est à noter que La Vielle Garde n’utilise pas de calculateur pour estimer le
besoin énergétique de leurs celliers. Ils utilisent leur expérience et les dimensions intérieures
des celliers pour estimer, avec une règle de trois, un évaporateur possiblement fonctionnel à
partir de catalogues de fournisseurs.
De cette façon, il n’y a pas de comparaison possible pour ce qui a trait au besoin énergétique
des enceintes thermiques. Ensuite, les valeurs de puissance de refroidissement des évaporateurs
sont comparées à partir des fiches techniques ou des schémas fournis par les fabricants. Ceux-ci
sont souvent incomplètes et ne donnent pas la totalité des paramètres importants pour quantifier
les performances des évaporateurs. Généralement, l’épaisseur des ailettes, l’espacement entre
elles, les dimensions des tubes, le débit moyen d’air et la température du fluide frigorifique
sont manquant aux données.
Afin d’obtenir une comparaison valable, ces paramètres ont été mesurés sur un évaporateur
typique que LVG avait dans leur entrepôt et provenant du même fournisseur. Ces valeurs
seront utilisées dans les entrées du second calculateur afin de déterminer la compatibilité des
fiches techniques avec le module.
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Selon les mesures prises sur l’évaporateur, l’épaisseur des ailettes est de 0.0625 po, il y a 3
ailettes/po de tube, le rayon extérieur des tubes de cuivre est de 0.625 po, le rayon intérieur
est de 0.6 po, la distance centre-centre des manchons est 1.5 po, le jeu autour de l’évaporateur
est 0.25 po et la température moyenne du réfrigérant est de -9 OC.
3.1 PREMIÈRE COMPARAISON
Le premier cellier à l’étude est présenté à la figure 3.1. La porte servant à accéder aux bouteilles
de vin se trouve sur la droite de l’image. Ainsi, les bouteilles se trouvent sur le mur de droite
selon le point de vue d’une personne se trouvant devant l’ouverture.
Le mur à l’opposé des bouteille, le cadre et la porte sont en verre trempé de 12 mm d’épaisseur
afin de permettre aux gens de voir les bouteilles à partir de l’extérieur. Les autres surfaces sont
des murs pleins servant d’isolation afin de limiter le transfert de chaleur avec l’extérieur.
Figure 3.1: Visuel du premier cellier test de LVG
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Le premier cellier a une largeur de 36.88 po, une profondeur de 206.44 po et une hauteur de
102.25 po. Il est conçu dans le but de refroidir 1000 bouteilles de vin rouge de la température
ambiante (22 OC) jusqu’à 13 OC en environ 8 heures.
Les dimensions de la porte sont 95 po par 30 po. Après une ouverture, le client souhaite que
le cellier retourne à l’équilibre thermique en environ 90 s.
La composition des murs n’est pas exactement connue. Il est supposé qu’il y a un recouvrement
en bois d’une épaisseur de 0.75 po afin d’offrir une apparence plaisante aux murs et une couche
de 2 po de polystyrène extrudé pour isoler thermiquement la pièce.
Figure 3.2: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
premier cellier test (partie 1)
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Selon le premier module de calcul (figures 3.2 et 3.3), le besoin énergétique afin d’atteindre et
maintenir les conditions idéales de garde du vin est de 8932 BTU/h ou 2618 W . Cette valeur
est la limite inférieure de conception pour l’évaporateur. La puissance de refroidissement que
peut absorber l’évaporateur doit être supérieur afin de répondre aux contraintes.
Figure 3.3: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
premier cellier test (partie 2)
Pour ce qui est du second module de calcul (figures 3.4 et 3.5), La Vielle Garde a utilisé deux
évaporateurs identiques. Selon les fiches techniques fournies, ils ont comme dimensions une
largeur de 21 po, une hauteur de 7.5 po et une distance entre les extrémités des manchons
de 62 po. Il n’y a aucun système de ventilation installé dans ce cellier. La convection est
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complètement naturelle. Les autres paramètres d’entrées ont été discutés au début de cette
section.
Selon les données du fabriquant, un seul évaporateur coûte 1006.30 $ et a une puissance de
refroidissement de 5160 BTU/h.
Figure 3.4: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le premier cellier test (partie 1)
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Figure 3.5: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le premier cellier test (partie 2)
Selon les résultats, l’évaporateur que LVG a acheté a une puissance thermique d’environ
5465 BTU/h ou 1602 W . La différence entre cette valeur et celle indiquée par le fabriquant
est probablement due aux mesures prises sur l’évaporateur test. Il est possible que certaines
d’entre elles ne soient pas exactes pour cet évaporateur. Tout de même, les résultats sont
relativement proches des quantités espérées.
Pour le dernier calculateur (figures 3.6 et 3.7), les tubes en cuivre servant au transport du
réfrigérant sont les mêmes que ceux de l’évaporateur acheté par La Vielle Garde. Par contre,
les ailettes sont celles du tube-ailettes présenté à la figure 2.9. La densité des ailettes est
grandement supérieur (10 ailettes/po au lieu de 3 ailettes/po) et l’épaisseur est diminué de
moitié (1/32 po plutôt que 1/16 po).
Pour ce qui est des paramètres de conception, il faut utiliser les dimensions disponibles dans le
cellier afin de concevoir un évaporateur qui peut être inséré dans l’espace réservé. Pour cette
exemple, la largeur disponible pour un évaporateur est de 66 po, la profondeur est de 21 po et
la hauteur maximale est de 15.625 po.
Ce cette façon, selon le premier module (figures 3.1 et 3.2), la puissance de refroidissement
nécessaire au maintient des conditions de garde du vin est d’environ 8932 BTU/h. Puisque le
cellier utilise deux évaporateurs, chacun d’entre eux doit absorber de l’énergie thermique à un
rythme d’environ 4500 BTU/h sans ventilation.
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Figure 3.6: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
premier cellier test (partie 1)
Selon le modèle de conception (résultats présentés à la figure 3.7), en utilisant les tube-ailettes,
LVG pourrait fabriquer, dans leur usine, un évaporateur composé de 14 longueurs de tubes et
13 manchons assurant une puissance d’environ 4723 BTU/h.
Le coût d’un évaporateur est de 763.34 $ en incluant le prix des tubes, des manchons, de la
préparation des tubes, des soudures, des supports latéraux et le travail de d’assemblage par un
employé.
L’épaisseur de l’évaporateur est inférieure à celui original en raison de la différence entre les
dimensions des ailettes utilisées. Aussi, le coût total de l’évaporateur est diminué approxima-
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tivement de 24 %. Cette variation est partiellement due à la différence de conception (4723
BTU/h au lieu de 5465 BTU/H) et à une marge de profit que le fabriquant se garde.
Figure 3.7: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
premier cellier test (partie 2)
L’avantage qu’ont les modules de calcul est qu’ils font le lien entre eux pour les conditions de
garde des bouteilles de vin. Ils éliminent les risques liés à une puissance de refroidissement
insuffisante pour le système de climatisation. Ils offrent une certaine garantie de fonctionnalité
à la fois pour LVG et pour le client.
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3.2 DEUXIÈME COMPARAISON
Le second exemple de cellier est illustré à la figure 3.8. La porte donnant accès à l’intérieur de
la chambre est située à l’avant. Les bouteilles sont réparties en plusieurs colonnes contre les
différentes surfaces comme il est possible de le voir sur le visuel du projet.
Les murs verticaux sont faits de verre trempé d’une épaisseur de 12 mm, sauf le mur de gauche
et le coin arrière-droite. Ainsi, le sol, le plafond, la face gauche et le coin sont des murs pleins
servant d’isolant thermique pour le cellier. Puisque la majorité des murs arrière et de droite
sont faits de verre, l’effet du changement de matériel pour le coin est négligé pour les faces.
Figure 3.8: Visuel du deuxième cellier test de LVG
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Le second cellier a une largeur de 30.75 po, une profondeur de 69.25 po et une hauteur de
102.625 po. Il doit pouvoir refroidir 350 bouteilles de vin blanc de 22 OC à 3 OC en 8 heures.
La porte a une hauteur de 95 po et un largeur de 30 po. Suite à l’ouverture de la porte, le client
désir que le cellier retourne à ses conditions de garde en environ 90 s.
Comme précédemment, il est supposé que les murs pleins sont composés d’une première
couche de bois de 0.75 po et d’une deuxième couche de 2 po d’épaisseur de polystyrène
extrudé.
Figure 3.9: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
deuxième cellier test (partie 1)
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Ainsi, selon les résultats du premier module (figures 3.9 et 3.10), le besoin énergétique
du cellier est d’environ 6814 BTU/h ou 1997 W . Afin de simplifier les données, la limite
inférieure de conception pour l’évaporateur sera de 7000 BTU/h.
Figure 3.10: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
deuxième cellier test (partie 2)
Quant au second module de calcul (figures 3.11 et 3.12), LVG a utilisé un seul évaporateur
compris dans une boite de ventilation. Selon les fiches techniques, l’évaporateur a une largeur
de 15.25 po, une hauteur de 5.5 po et une distance entre les extrémités des manchons de 39.5
po. Le boitier comprend trois ventilateurs produisant ensemble un débit volumique de 625
pi3/min. Ceux-ci servent à augmenter la vitesse de passage de l’air dans l’évaporateur.
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À partir des paramètres données par le fabriquant, l’évaporateur est supposé procurer une
puissance de refroidissement de 5400 BTU/h et a coûté 485.00 $ à La Vielle Garde.
Figure 3.11: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le deuxième cellier test (partie 1)
Figure 3.12: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le deuxième cellier test (partie 2)
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Le module indique une puissance d’environ 5880 BTU/h ou 1723 W pour cet évaporateur.
Encore une fois, la différence entre cette valeur et celle du fabriquant s’explique par une
possible différence entre les pièces mesurées sur l’évaporateur test et ceux du vrai évaporateur.
Par contre, en ayant en main les résultats du premier module de calcul, il est possible de
remarquer que la puissance fournie de l’évaporateur est inférieure à celle demandée par
le cellier pour maintenir les conditions optimales de garde du vin. Ainsi, il y a un risque
de manque de performance du système de climatisation si trop de bouteilles à température
ambiante sont ajoutées en même temps ou que la porte est ouverte trop souvent.
Bien que le choix de l’évaporateur ne soit pas idéal, les résultats obtenus par le module sont
semblable aux valeur du fabriquant.
Figure 3.13: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
deuxième cellier test (partie 1)
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Finalement, pour le module de conception de l’évaporateur (figures 3.13 et 3.14), les tubes-
ailettes sont encore ceux utilisés. Les dimensions de l’espace réservé pour le système de
refroidissement sont une largeur de 39.5 po, une profondeur de 15.25 po et une hauteur
maximale de 5.5 po. De plus, 7000 BTU/h est utilisé comme limite inférieure de puissance
thermique dans les entrées. Cependant, le débit volumique d’air est augmenté à 725 pi3/min
au lieu de 625 pi3/min pour s’approcher davantage de la valeur cible.
Figure 3.14: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
deuxième cellier test (partie 2)
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Selon les résultats du module de calcul (figure 3.14), avec les paramètres d’entrées discutés
auparavant, un évaporateur composé d’un assemblage de 10 longueurs de tubes et de 9
manchons peuvent assurer une puissance de refroidissement d’environ 7055 BTU/h. La
fabrication de l’évaporateur, en incluant l’achat des pièces et l’assemblage par un ouvrier,
coûterait environ 412.02 $.
La différence de hauteur entre les deux évaporateur s’explique encore une fois par la densité
des ailettes. En effet, le nombre d’ailettes par pouce de tube est plus de trois fois supérieur
pour le tube-ailettes que pour l’évaporateur provenant du fabricant. Aussi, La Vielle Garde
économiserait environ 15 % sur le prix de l’évaporateur lui-même en le produisant dans leur
usine.
Finalement, LVG peut garantir un système de refroidissement assurant une puissance suffisante
au maintient des conditions de garde du vin à leurs clients. Ils se protègent ainsi contre les
risques de défaillance du cellier.
3.3 TROISIÈME COMPARAISON
Le troisième et dernier exemple de cellier est celui présenté à la figure 3.15. C’est un modèle
vertical plus traditionnel. Les bouteilles de vin sont placées dans des supports fixés au mur
du fond. Il est muni de deux portes vitrés recouvrant pratiquement toutes la face avant. Il est
supposé que le client n’ouvre qu’une seule porte à la fois.
Les murs latéraux et la façade sont en verre trempé de 12 mm permettant de bien voir les
bouteilles. Le dessus, le dessous et le fond du cellier sont des surfaces pleines opaques servant
d’isolant.
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Figure 3.15: Visuel du troisième cellier test de LVG
Ce cellier a une largeur de 65 po, une profondeur de 20 po et une hauteur de 100.5 po. Il doit
pouvoir refroidir 220 bouteilles de vin blanc de la température ambiante (22 oC) vers 3 OC en
8 heures.
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Les deux portes ont une hauteur de 95 po et une largeur de 30 po. Le client veut une
restabilisation du système après environ 90 s.
Encore une fois, les murs pleins sont composés premièrement planche de bois d’une épaisseur
de 0.75 po afin de donner un beau esthétisme au cellier et d’une couche de 2 po de polystyrène
extrudé pour renforcer l’isolation.
Figure 3.16: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
troisième cellier test (partie 1)
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Pour ce qui est du premier calculateur (figures 3.16 et 3.17), le besoin énergétique du cellier
afin de maintenir les conditions de garde des bouteilles de vin est d’environ 3498 BTU/h ou
1025W . Cette valeur est arrondi à 3500 BTU/h pour l’étape de la conception de l’évaporateur.
Figure 3.17: Onglet des entrées et sorties du calculateur des besoins énergétiques pour le
troisième cellier test (partie 2)
LVG a acheté deux évaporateurs chacun compris dans un boitier de ventilation munis de deux
ventilateurs en parallèle. Selon la fiche technique, la largeur des évaporateurs est de 10 po, la
hauteur est de 4.5 po et la distance entre le bout des manchons est de 17 po. Les ventilateurs
assurent un déplacement d’air d’environ 245 pi3/min dans le système de refroidissement.
Les rayon interne et externes des tubes, le nombre d’ailettes par pouce, leur épaisseur, les
dimensions des manchons, le jeu et la température du réfrigérant ont encore une fois été
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mesurés sur l’évaporateur test que La Vielle Garde avait dans leur entrepôt. En effet, le
vrai évaporateur utilisé pour ce projet n’était pas disponible physiquement pour prendre les
données.
Le fabricant affirme qu’un évaporateur de ce modèle, dans le boitier, produit une puissance
thermique de 1500 BTU/h et vaut 238.00 $.
Figure 3.18: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le troisième cellier test (partie 1)
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Le module (figures 3.18 et 3.19) estime une puissance de 1640 BTU/h ou 481 W . Les raisons
de la divergence des valeurs sont les mêmes que pour les deux exemples précédentes. Les
résultats du calculateur sont encore acceptables dans le domaine du possible.
Figure 3.19: Onglet des entrées et sorties du calculateur de la puissance de refroidissement de
l’évaporateur que LVG a utilisé pour le troisième cellier test (partie 2)
Par contre, encore une fois, il y a un certain manque et risque attribué au choix de ces
deux évaporateurs. Il est possible qu’ils ne puissent pas répondre parfaitement aux besoins
énergétiques du cellier dans les pires cas où trop de bouteilles sont insérées en même temps
ou que la porte reste ouverte pour une durée prolongée.
Finalement, le tout dernier module de calcul (figures 3.20 et 3.21) réutilise une autre fois les
tubes-ailettes de la figure 2.9 comme base de conception.
Pour les dimensions réservées à l’évaporateur, il y a une largeur disponible de 18.125 po, une
profondeur de 10 po et une hauteur maximale de 4.5 po.
Comme mentionné plus haut, le besoin énergétique du cellier est de 3500 BTU/h. Ainsi, pour
la conception d’un seul évaporateur, le module de conception utilise une limite inférieure de
1750 BTU/h.
De plus, il réutilise le même système de ventilation que celui utilisé initialement, c’est-à-dire,
deux ventilateurs produisant globalement un débit volumique d’air de 245 pi3/min autour de
l’évaporateur.
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Figure 3.20: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
troisième cellier test (partie 1)
À partir des paramètres d’entrées définis juste avant, le dernier module de calcul (figures
3.20 et 3.21) estime qu’un assemblage de 7 longueurs de tube-ailettes et 6 manchons peuvent
assurer une puissance de refroidissement d’environ 1987 BTU/h. Un tel évaporateur couterait
approximativement 265.95 $ en incluant tous les différents coûts de production.
Le changement d’évaporateur entrainerait une augmentation du prix d’environ 20 % pour cette
composante en particulier. D’une autre part, il éliminerait tous types de risque de plaintes liés
à une puissance de refroidissement insuffisante et assurerait des conditions de garde optimale
en tout temps.
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Figure 3.21: Onglet des entrées et sorties du module de conception de l’évaporateur pour le
troisième cellier test (partie 2)
CONCLUSIONS ET RECOMMENDATIONS
RETOUR SUR LES OBJECTIFS ET LES RÉSULTATS
Pour conclure, les objectifs, pour ce projet de maîtrise, ont été atteints. Des outils ont été
développés dans le but d’offrir à La Vielle Garde une meilleure connaissance de leurs produits,
faciliter la conception des projets futurs et réduire les risques liés aux manques de performance
des systèmes de refroidissement. Les modules de calcul permettent de quantifier les différentes
composantes d’un cellier ou d’une cave à vin.
En effet, le premier calculateur estime le besoin énergétique de refroidissement nécessaire au
maintien des conditions de garde des bouteilles de vin. Il utilise une géométrie simplifiée et
plusieurs paramètres d’entrés afin d’estimer le transfert de chaleur total qui se produit dans le
cellier ou la cave.
Le second module de calcul permet d’estimer la puissance de refroidissement d’un évaporateur
déjà existant. Il utilise plusieurs caractéristiques comme les dimensions des tubes et des ailettes,
les conditions d’écoulement des fluides et les températures afin de réaliser les calculs. Dans
cet ouvrage, les résultats obtenus ont été comparés avec les données contenues dans les fiches
techniques des fabricants.
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Le troisième fichier Excel est l’outil principal de conception. Avec son aide, LVG peut estimer
les dimensions et le nombre de composantes pour la fabrication d’un évaporateur répondant
aux besoins énergétiques pour la garde optimale des bouteilles. LVG entre les paramètres
d’entrées en fonction du type de tubes qu’ils veulent utiliser, de la géométrie des ailettes, des
manchons, du débit volumique produit par le système de ventilation, des températures voulues,
des matériaux, etc. Le calculateur utilise ces choix de composantes pour construire et évaluer
la taille d’un évaporateur qui répond aux contraintes de conception.
Les résultats obtenus par les modules de calculs sont concluants pour ce qui a trait aux trois
exemples de celliers fournis par La Vielle Garde. En comparant la conception fait par LVG et
les fiches techniques des évaporateurs, les solutions des modèles sont semblables à ce qui était
attendu.
Ayant en mains tous les outils nécessaires, La Vielle Garde peut adapter la conception de leurs
produits afin d’offrir une meilleur assurance de fiabilité à ses clients sans devoir possiblement
augmenter le prix des évaporateurs dû à un certain surdimensionnement. Cela leur permet
aussi d’être plus innovateur dans les designs qu’ils produisent et de créer de nouvelles gammes
de celliers, de caves à vin ou toutes autres installations réfrigérées.
RECOMMANDATIONS
De plus, les évaporateurs peuvent être soumis à une multitudes de conditions d’écoulement
différentes ne pouvant pas être bien représentés par les paramètres de calculs.
Afin d’améliorer les performances et la flexibilité des modules, il serait avantageux d’utiliser un
autre programme que Excel pour les calculs ou la conception, par exemple, un programme qui
évaluerait la surface de transfert de chaleur à partir des plans techniques de LVG. Effectivement,
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il existe une grande variété de géométries exotiques de cellier ou de caves à vin pouvant plus
difficilement entre représentées par les modules actuels.
Aussi, un des plus gros facteur d’erreur des calculs est le facteur de correction sur la vitesse
de l’air lors de son passage dans le conduit de ventilation et le long de l’évaporateur. Il serait
nécessaire de faire une étude complète de la dynamique des fluides de l’air circule dans le
système. De plus, il existe une multitude de géométries de conduits ayant des conditions
d’écoulement différentes et pouvant être moins bien représentés par le modèle. Présentement,
plus la hauteur de l’évaporateur est grande et plus l’erreur avec des résultats expérimentaux
semble croître.
Finalement, afin de vérifier les calculs et l’exactitude des hypothèses, il serait intéressant de
vérifier les résultats avec beaucoup plus de projets déjà réalisés et faire des tests expérimentaux.
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